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Kurzfassung
Die vorliegende Arbeit stellt eine experimentelle Untersuchung einer kompakten Triebwerksradialver-
dichterstufe mit Pipe-Diffusor und Tandem-Deswirler dar, bei welcher die Beschaufelung der ersten
Deswirlerreihe in den Diffusor eintaucht. Somit wird ein in konventionellen Radialverdichterstufen
vorhandener schaufelloser Bereich zwischen Diffusor und Deswirler eliminiert. Dies kann zu einer
deutlichen Reduktion des Stufenaußendurchmessers fu¨hren. Neben der nominalen mittigen Ausrich-
tung der ersten Deswirlerschaufel im Diffusor wurden Variationen der Umfangsposition der Schaufel in
Richtung Diffusordruck- und Diffusorsaugseite durchgefu¨hrt. Weiterhin wurde die Zapfluft zwischen
Laufrad und Diffusor variiert. Fu¨r einen Vergleich der kompakten Verdichterstufe mit konventionellen
Stufenkonfigurationen wurden drei weitere Radialverdichterstufen mit schaufellosem Zwischenbereich
zwischen Diffusor und Deswirler vermessen, welche jeweils unterschiedliche Deswirler aufweisen. Die
Laufrad- und Diffusoreintrittsgeometrie ist dabei bei allen vier Stufen gleich.
Die Studie zeigt, dass die kompakte Radialverdichterstufe a¨hnliche Werte im Druckaufbau und Wir-
kungsgrad erreichen kann, wie Stufen mit vom Diffusor entkoppelten Deswirlern. Im Vergleich zu einer
konventionellen Stufe mit einfachem einreihigen prismatischen Deswirler kann die kompakte Stufe so-
gar deutliche Steigerungen in Druckaufbau und Wirkungsgrad aufzeigen. Jedoch verliert die kompakte
Stufe gegenu¨ber allen drei Referenzstufen an Pumpgrenze. Ebenfalls verschieben sich die Charakteris-
tiken der einzelnen Stufenkomponenten. Das Laufrad der kompakten Stufe zeigt einen etwas ho¨heren
Druckaufbau und einen leicht reduzierten Arbeitseintrag. Weiterhin weist der Diffusoreintritt eine deut-
liche Steigerung des Druckaufbaus auf, woraus die reduzierte Pumpgrenze resultiert. Im Diffusorkanal
ist der Druckaufbau geringer, was durch den reduzierten Anteil dynamischen Druckes am Diffusorhals
durch die starke Verzo¨gerung im Dffusoreintritt bedingt ist. Die dreidimensional ausgelegten Deswir-
ler der kompakten Stufe und zweier Referenzstufen zeigen etwa gleiche Charakteristiken, wobei der
Druckaufbau des einreihigen prismatischen Deswirlers der letzten Referenzstufe deutlich reduziert und
der Totaldruckverlust erho¨ht ist.
In der total-zu-statischen Bilanzierung weist eine Variation der Umfangsausrichtung des Deswirlers
zum Diffusor der kompakten Verdichterstufe kaum Unterschiede im Stufendruckaufbau und Wirkungs-
grad auf. Jedoch erweitert sich die Pumpgrenze von saugseitiger zu druckseitiger Anordnung des Des-
wirlers zum Diffusor. Bei der total-zu-totalen Bilanzierung der Stufe zeigt die Konfiguration einer
druckseitigen Ausrichtung des Deswirlers zum Diffusor die geringsten Verluste im Deswirler aber
auch ein erho¨htes Machzahlniveau am Stufenaustritt.
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Abstract
Performance and Aerodynamics of a Compact Centrifugal Compressor Sta-
ge with Pipe-Diffuser
This thesis represents an experimental investigation of a compact aero engine centrifugal compressor
stage with pipe-diffuser and tandem deswirler in which the vanes of the first deswirl row are immerged
into the diffuser channel. This geometrical arrangement eliminates a vaneless space between diffuser
and deswirler, which is present in current conventional centrifugal compressor stages and can result into
much lower outer stage diameters. In addition to the nominal centered alignment of the first deswirl
row vanes within the diffuser channel, a variation of the circumferential positioning of the deswirler
towards diffuser suction and pressure side was conducted. Furthermore, a bleed extraction between
impeller and diffuser was varied. For a comparison of the compact compressor stage to conventional
stage designs, additionally three compressor stages with vaneless space between diffuser and deswirler
were experimentally investigated, whereas each stage contained a different deswirl system. Impeller
and diffuser inlet geometry of all four stages were the same.
The study demonstrates that the compact centrifugal compressor stage reaches similar performance va-
lues in terms of pressure build-up and efficiency as the stages with decoupled deswirlers. In comparison
to a conventional stage with simple one row prismatic deswirl vanes, the compact stage even shows
a significant increase in performance. However, the compact stage looses surge margin compared to
all three reference stages. Also, a shift of the characteristics of the different stage components was de-
tected. The impeller of the compact stage shows a slightly higher pressure build-up and slightly lower
work input. Furthermore, the diffuser inlet shows a significant increase in pressure build-up which is
linked to the loss in surge margin. Within the diffuser channel the pressure build-up is lower due to
the lower dynamic head at the channel inlet. This results from the increased diffusion at the diffuser
inlet. The three-dimensionally designed deswirlers of the compact stage and of two reference stages
are showing equal characteristics, whereas the pressure build-up of the deswirler of the last reference
stage with prismatic vanes is significantly decreased and the total pressure loss increased.
With a total-to-static stage balancing, a variation of the circumferential positioning of the deswirler to
the diffuser of the compact compressor stage shows very small changes in pressure build-up and effi-
ciency. However, the surge margin increases from suction to pressure sided positioning of the deswirler
relative to the diffuser. With a total-to-total balancing of the stage, the pressure sided positioning of the
deswirler relative to the diffuser shows the smallest losses but also the highest Mach-numbers at the
stage exit.
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1 Einleitung
Radialverdichter stellen eine spezielle Bauform von Turboverdichtern dar, welche die Stro¨mung im
Laufrad von axialer in radiale Richtung umlenken. Durch auftretende Radialkra¨fte, welche den Druck-
aufbau im Laufrad maßgeblich unterstu¨tzen, erreichen Radialverdichter eine sehr hohe Leistungsdich-
te, welche sich in hohen erreichbaren Stufendruckverha¨ltnissen widerspiegelt. Die hohe Leistunsgdich-
te, eine hohe aerodynamische Robustheit sowie eine kompakte Bauweise haben zu einem Einsatz von
Radialverdichtern in verschiedensten Bereichen von Industrie und Transportwirtschaft gefu¨hrt. In pro-
zesstechnischen Anlagen der chemischen und petrochemischen Industrie fo¨rdern Radialverdichter Ga-
se unterschiedlichster Schwere und komprimieren diese auf prozesstechnisch relevante Zieldru¨cke. In
Anlagen zur Gasverflu¨ssigung sowie in der Ka¨ltetechnik realisieren Radialverdichter die notwendige
Druckerho¨hung mit einhergehender Temperaturerho¨hung, welcher eine isobare Temperaturabsenkung
mittels Wa¨rmetauscher und eine Expansion auf sehr niedrige Temperaturen folgt. In Stahlwerken wer-
den Radialverdichter zur Luft- oder Sauerstoffversorgung eingesetzt, in Bergwerken sorgen Radialver-
dichter fu¨r die Bewetterung. Im Bereich der Antriebstechnik finden Radialverdichter in Turboladern
Verwendung und sorgen somit fu¨r einen effizienteren Einsatz von Verbrennungsmotoren. Ebenfalls
werden Radialverdichter in Fahrzeuggasturbinen als auch in Wellenleistungstriebwerken zum Hub-
schrauberantrieb sowie in kleineren Turbostrahltriebwerken verwendet.
Wa¨hrend in einem Großteil industrieller Anwendungen die Robustheit hinsichtlich variierender Be-
triebsbedingungen und Fo¨rdermedien ausschlaggebend fu¨r den Einsatz von Radialverdichtern ist, spielt
die hohe Leistungsdichte als auch die axial kompakte Bauform eine zentrale Rolle im Einsatz von klei-
neren Flugtriebwerken. Bei kleinen Maschinen reduziert sich der Wirkungsgrad eines Axialverdichters
u.a. aufgrund großer relativer Schaufelspitzenspalte stark und na¨hert sich dem in der Regel geringeren
Wirkungsgrad von Radialverdichtern an, weshalb Radialverdichter vor allem als radiale Endstufe und
somit als Hochdruckverdichter in kleineren Triebwerken eingebaut werden. Weiterhin bietet sich die
Bauform als letzte Stufe vor der Brennkammer an, da die Stro¨mung in jedem Fall auf einem gro¨ßeren
Durchmesser der Brennkammer zugefu¨hrt werden muss.
Die in der Regel im Vergleich zu Axialverdichtern geringeren erreichbaren Wirkungsgrade
von Radialverdichtern sind vor allem auf die stark sekunda¨rstro¨mungsbehaftete Laufradstro¨mung
zuru¨ckzufu¨hren. Diese wird durch lange Verdichterschaufeln mit kleinen Ho¨hen- zu Seiten-
verha¨ltnissen als auch der stro¨mungsseparierenden Wirkung von Corioliskra¨ften induziert, und ist so-
mit nicht vermeidbar. Die sehr inhomogene Stro¨mung am Diffusoreintritt stellt hohe Anforderungen an
das Betriebsverhalten des Diffusors. Somit steht die Weiterentwicklung von Diffusoren hin zu ho¨herer
Druckru¨ckgewinnung und geringerer Verlustgenerierung im Vordergrund der aktuellen Verdichterent-
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wicklung. In Flugtriebwerksanwendungen werden aufgrund der Forderung nach sehr hohen Wirkungs-
graden und der Begrenzung des radialen Bauraums beschaufelte Diffusoren verwendet, welche den Be-
triebsbereich des Verdichters hinsichtlich Durchsatzbegrenzung und Stabilita¨tsgrenze definieren. Somit
steht in diesem Bereich der Diffusorentwicklung auch die Vergro¨ßerung der Kennfeldbreite im Fokus.
Bezogen auf den spezifischen Treibstoffverbrauch sind weiterhin Wirkungsgradsteigerungen und die
Reduktion des Maschinengewichts wichtige Aspekte in der Weiterentwicklung von Triebwerksradial-
verdichtern.
Im Rahmen einer strategischen Entwicklungskooperation zwischen GE Aviation und der RWTH Aa-
chen (
”
USA-Programm“) wurde am Institut fu¨r Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen im Jahr
2000 mit der Errichtung eines Radialverdichterpru¨fstandes begonnen, welcher im Jahr 2005 in Be-
trieb genommen wurde. Ziel der bis heute andauernden Kooperation ist es, Adaptionen und Neu-
Entwicklungen des Diffusionssystems einer radialen Verdichterendstufe experimentell als auch nume-
risch zu untersuchen und zu beurteilen. Dabei stehen die Steigerung des Diffusordruckbeiwertes und
die Reduktion des radialen Bauraums bei mo¨glichst gleich bleibender Kennfeldbreite im Fokus der
Untersuchungen. In der hier vorliegenden Arbeit wird dazu eine Verdichterstufe mit neu ausgelegtem
Pipe-Diffusor und eng gekoppelter Nachleitbeschaufelung untersucht. Leistungsparameter werden mit
denen zuvor vermessener Referenzstufen verglichen, um die Einsatzmo¨glichkeiten dieses neuen Diffu-
sionssystems im Triebwerk aufzeigen zu ko¨nnen. Eine geometrische Besonderheit des Diffusionssys-
tems ist das Eintauchen der Nachleitbeschaufelung in die Diffusorkana¨le, was eine deutliche Reduktion
des Stufenaußendurchmessers bewirkt. Die damit einhergehende Reduktion des Diffusorgewichts wird
auf ca. 35% gescha¨tzt, was das Gesamttriebwerksgewicht eines kleineren Turbostrahltriebwerks um
1-2% reduzieren ko¨nnte. Weiterhin ist durch die geringere radiale Baugro¨ße ein Potential zur Anglei-
chung und Optimierung des Nebenstromkanals und der Triebwerksgondel gegeben, was zu einer Re-
duktion des Stro¨mungswiderstandes der Gondel und der Verluste im Nebenstromkanal fu¨hren ko¨nnte.
All dies kann bei gleich bleibendem Betriebsverhalten und gleich bleibenden Leistungswerten der Ver-
dichterstufe zu einem geringeren spezifischen Treibstoffverbrauch fu¨hren.
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2 Theoretische Grundlagen zu
Radialverdichtern in Flugtriebwerken
In diesem Kapitel werden die Grundzu¨ge der Arbeitsweise von Radialverdichtern beschrieben, welche
in Flugtriebwerken eingesetzt werden. Dazu soll in den folgenden Unterkapiteln auf die jeweiligen
Stufenkomponenten einzeln eingangen werden. Desweiteren werden Grundzu¨ge des Betriebsverhal-
tens von Radialverdichtern erla¨utert.
In Abb. 2.1 ist beispielhaft der Radialverdichter eines Wellenleistungstriebwerkes im Maschinenauf-
schnitt, als auch schematisch in meridionaler Ansicht dargestellt. Die Ebenenbezeichnungen in der
Abbildung sollen in diesem Kapitel zur Bilanzierung dienen.
Wellenleistungstriebwerk mit radialer Verdichterendstufe Schematische Darstellung der Verdichterstufe
1
2
3
4
Impeller
radialer Diffusor
Umlenkkanal mit Nachleitrad
Abb. 2.1: Triebwerksradialverdichter
Die Stufenbilanzierung erfolgt zwischen den Ebenen 1 und 4 . Die in der Stufe auf die Stro¨mung
u¨bertragene Nutzarbeit, auch als Stro¨mungsarbeit bezeichnet, kann wie folgt angegeben werden.
y =
4∫
1
1
ρ
dp (2.1)
Entdimensioniert wird diese Stro¨mungsarbeit entweder durch das Totaldruckverha¨ltnis πtt,Stufe = pt,4pt,1
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oder die Druckkenngro¨ße Ψy = yu22/2 beschrieben. Beide Gro¨ßen entsprechen sich, sofern in Ebene
2 am Laufradaustritt die gleiche Umfangsmachzahl Mau,2 vorliegt. Die u¨ber die Stufe eingebrachte
insgesamte Arbeit kann u¨ber die Steigerung der Totaltemperatur mit Gl. 2.2 angegeben werden. Hierbei
wird eine stationa¨re und adiabate Stufendurchstro¨mung vorausgesetzt.
a = cp(Tt,4 − Tt,1) (2.2)
Dieser gesamte Arbeitseintrag wird entdimensioniert entweder als Verha¨ltnis der Totaltemperaturen
τtt,Stufe =
Tt,4
Tt,1
oder mit der Enthalpiekenngro¨ße Ψh = ∆htu22/2 angegeben. Auch diese beiden Gro¨ßen
entsprechen sich bei gleicher Umfangsmachzahl Mau,2. Die Gu¨te des Verdichtungsprozesses wird mit
Hilfe des isenstropen Wirkungsgrades angegeben. Dieser setzt ausgehend vom thermodynamischen
Zustand in Ebene 1 den Arbeitseintrag eines isentropen Verdichtungsprozesses auf den erreichten
Totaldruck in Ebene 4 pt,4 in Relation mit dem tatsa¨chlichen Arbeitseintrag. Der isentrope Wirkungs-
grad kann mit Hilfe des Totaldruck- und Totaltemperaturverha¨ltnisses wie folgt berechnet werden.
ηtt,Stufe =
cp(Tt,4,is − Tt,1)
cp(Tt,4 − Tt,1) =
Tt,4,is
Tt,1
− 1
Tt,4
Tt,1
− 1
=
π
κ−1
κ
tt,Stufe − 1
τtt,Stufe − 1 (2.3)
2.1 Laufraddurchstro¨mung und Arbeitseintrag
Nur das Laufrad einer Radialverdichterstufe ist an der Arbeitsumsetzung der Stufe beteiligt. Das fol-
gende Diffusionssystem dient einzig der statischen Druckru¨ckgewinnung aus der am Laufradaustritt
(Ebene 2 ) noch verbleibenden kinetischen Energie. Der Arbeitseintrag kann thermodynamisch wie
in Gl. 2.2 oder mittels der Eulerschen Turbinenhauptgleichung u¨ber die Laufradkinematik ausgedru¨ckt
werden.
a = ht,2 − ht,1 = cp(Tt,2 − Tt,1) = cu2u2 − cu1u1 = c
2
2 − c21
2
− w
2
2 − w21
2
+
u22 − u21
2
(2.4)
Neben einer Erho¨hung des Dralls steigert die von Laufradeintritt zu -austritt zunehmende Umfangs-
geschwindigkeit die Arbeitsumsetzung noch, was der Wirkung des zentrifugalen Kraftfeldes zuzu-
schreiben ist. Bei festgelegter Drehzahl und Laufradgro¨ße ha¨ngt der Arbeitsumsatz von Eintritts- und
Austrittsdrall ab.
Abb. 2.2 zeigt die Geschwindigkeitsdreiecke an Laufradeintritt und -austritt fu¨r drei unterschiedliche
Fa¨lle jeweils bei gleichen Umfangsgeschwindigkeiten und gleichem Durchfluss. In der oberen Darstel-
lung ist die Zustro¨mung zur Stufe axial und der relative Abstro¨mwinkel β2 = 90◦. Wird die Stufe wie
in der mittleren Darstellung mit Vordrall betrieben, sinkt der Arbeitseintrag a aufgrund der kleineren
Differenz der Umfangskomponenten der absoluten Geschwindigkeit cu an Stufeneintritt und -austritt.
Noch sta¨rker sinkt der Arbeitseintrag, wenn der relative Abstro¨mwinkel β2 am Laufradaustritt erho¨ht
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wird. Der Vordrall ist bei mittleren und hinteren Stufen mehrstufiger Radialverdichter meist durch die
Auslegung der vorderen Stufen definiert. Bei Prozessgasverdichtern wird mit Hilfe eines Vorleitra-
des oft auch der Massenstrom geregelt, welcher bei zunehmendem Vordrall sinkt. Der Abstro¨mwinkel
dagegen ist ein wichtiger Auslegungsparameter des Laufrades.
c1
c1
c1
w1
w1
w1
u1
u1
u1
α1
α1
α1
β1
β1
β1
c2
c2
c2
w2
w2
w2
u2
u2
u2
β2
β2
β2
α2
α2
α2
a
a
a
Axiale Zustro¨mung, radial endende
Schaufeln am Laufradaustritt
Vordrall, radial endende
Schaufeln am Laufradaustritt
Vordrall, ru¨ckwa¨rts gekru¨mmte
Schaufeln am Laufradaustritt
Abb. 2.2: Geschwindigkeitsdreiecke am Laufrad
Die Trajektorie eines Fluidteilchens durch den
Impeller zeigt immer sowohl in radiale als
auch in Umfangsrichtung. Dies induziert im
Impellerschaufelkanal einen positiven Gradien-
ten der Geschwindigkeit von Druck- zu Saug-
seite, was wiederum einen Kanalwirbel indu-
ziert, welcher im Rotationssinn der Laufradro-
tation entgegengesetzt ist. Dies bewirkt, dass
die reale Umfangskomponente cu,2 stets et-
was geringer als die mit der Schaufelgeome-
trie theoretisch errechnete Umfangskomponen-
te cu,2,theoretisch ist (siehe Abb. 2.3). Daher
weist jedes Laufrad eine gewisse Minderleis-
tung gegenu¨ber einer mit Hilfe der Laufradgeo-
metrie errechneten theoretischen Leistung auf.
Zur Quantifizierung dieser Minderleistung wird
der Minderleistungsfaktor ǫ verwendet (eng-
lisch: slip factor), welcher wie folgt definiert ist.
ǫ =
cu,2
cu,2,theoretisch
< 1 (2.5)
Die Minderleistung liegt auch im theoretischen Falle einer isentropen Durchstro¨mung des Laufrades
vor. Sie sinkt (ǫ steigt) bei erho¨hter Schaufelzahl und reduziertem Durchfluss.
DS SS
w
Kanalwirbel
ω
w2
u2
c2
∆cu,2
theoretisch
real
Abb. 2.3: Minderleistung
Die Arbeitsumsetzung entlang einer Betriebsli-
nie konstanter Drehzahl ist vom relativen Ab-
stro¨mwinkel des Laufrads abha¨ngig. Dies ver-
deutlicht in Abb. 2.4 die Darstellung (a). Klei-
ne Abstro¨mwinkel β2 fu¨hren demnach prinzipi-
ell zu ho¨heren Arbeitsumsa¨tzen. Die Steigung
der Arbeitslinien selbst hat wiederum Einfluss
auf die Breite des Verdichterkennfeldes. In der
Regel beginnt der instabile Betriebsbereich ei-
nes Verdichters sobald die Stro¨mungsarbeit y
bei weiterem Androsseln nicht mehr gesteigert
werden kann, oder gar abfa¨llt. Stro¨mungsarbeit
und Arbeitseintrag sind u¨ber den Wirkungsgrad
5
2 Theoretische Grundlagen zu Radialverdichtern in Flugtriebwerken
miteinander verbunden, welcher in einem bestimmten Betriebsbereich ein Maximum aufweist. Von
diesem Bestpunkt hin zu ho¨herem Durchsatz dominieren Reibungsverluste aufgrund hoher Geschwin-
digkeiten. Hin zu kleineren Durchsa¨tzen dominieren Verluste aufgrund starker Sekunda¨rstro¨mungen
und Stro¨mungsablo¨sungen. Da sich im Wirkungsgradbestpunkt die Kennlinien des Arbeitsumsatzes
und der Stro¨mungsarbeit am na¨chsten liegen, kann es nur fu¨r Laufra¨der mit ru¨ckwa¨rtsgekru¨mmten
Schaufeln, also Abstro¨mwinkeln β2 > 90◦, einen stabilen Arbeitsbereich links des Bestpunktes geben.
Dies ist in Darstellung (b) von Abb. 2.4 ersichtlich. Somit weisen Verdichter mit ru¨ckwa¨rtsgekru¨mmten
Schaufeln die ho¨chste Kennfeldbreite auf.
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.60
1
2
3
4
ϕ
a
β2
=
30
◦
β2 =
60
◦
β2 = 90
◦
β2 = 120◦
β
2 =
150 ◦
(a) Drehzahllinien des Arbeitseintrags fu¨r unterschiedliche
Laufradaustrittsmetallwinkel
η
a,y
ϕϕϕ
a
a
a
y
y
y dy
dϕ ≤ 0
dy
dϕ ≤ 0dydϕ ≤ 0
(b) Einfluss des Arbeitseintrags auf die Kennfeldbreite
Abb. 2.4: Zusammenhang zwischen relativem Laufradabstro¨mwinkel, Arbeitseintrag und Kennfeld-
breite;
ϕ = cm
u22/2
: Durchflusskenngro¨ße
Die Durchstro¨mung des Laufrades ist hochgradig dreidimensional und von Sekunda¨rstro¨mungen ge-
pra¨gt. Stromlinienkru¨mmung, Drall und Relativbewegungen in radialer und Umfangsrichtung bewir-
ken Flieh- und Corioliskra¨fte, welche sich entlang des Stro¨mungspfades zum Teil stark a¨ndern. Dies
zeigt der Impulssatz in Gl. 2.6. Zur Vereinfachung wird in dieser Gleichung von einer stationa¨ren
und reibungsfreien Stro¨mung ausgegangen sowie Gravitationskra¨fte vernachla¨ssigt. Die Gleichung ist
in einem mitrotierenden Koordinatensystem geschrieben, in dem −→s in Stro¨mungsrichtung im Rela-
tivsystem zeigt. −→n R beschreibt den Vektor zum Mittelpunkt des Kreises mit Radius R der momentan
anliegenden Kru¨mmung der Stromlinie. Der Vektor −→r zeigt vom kartesischen mitrotierten Koordi-
natensystem vom Ursprung auf der Maschinenrotationsachse auf das Fluidteilchen des Kontrollvolu-
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mens.
−∇p
ρ
= w
∂w
∂s
−→s︸ ︷︷ ︸
V erzoegerung
+
w2
R
−→n R︸ ︷︷ ︸
Stromlinienkruemmung
+ 2(
−→
Ω ×−→w )︸ ︷︷ ︸
Corioliskraft
− |Ω|2−→r︸ ︷︷ ︸
Zentrifugalkraft
(2.6)
Im axialen Eintrittsbereich des Laufrades bewirkt die Stromlinienkru¨mmung in Umfangsrichtung
gema¨ß der Stro¨mungsumlenkung einen positiven Druckgradienten von der Saug- zur Druckseite.
Beru¨cksichtigt man nun die Viskosita¨t der Stro¨mung, wird sich eine Ausgleichsstro¨mung von Druck-
zur Saugseite u¨ber die Grenzschichten des Kanals ausbilden. Es entwickelt sich ein Kanalwirbel quer
zur Stro¨mungsrichtung. Im mittleren Teil des Laufrades ist die Stromlinienkru¨mmung in meridiona-
ler Richtung dominant. Ein positiver Druckgradient vom Geha¨use zur Nabe stellt sich ein, welcher
Ausgleichsstro¨mungen von der Nabe zum Geha¨use induziert. Es entsteht der sogenannte Schaufelo-
berfla¨chenwirbel. Im Bereich des Laufradaustritts wirkt zunehmend die Corioliskraft in Umfangsrich-
tung entgegen der Rotation. Es stellt sich dadurch zusa¨tzlich ein versta¨rktes positives Druckgefa¨lle
von Saug- zu Druckseite ein, welches den Fluidaustausch von der Druck- zur Saugseite erneut an-
facht. Dieser so entstehende Wirbel wird Corioliswirbel genannt, wirkt aber entsprechend dem sich im
Laufradeintritt aufbauenden Kanalwirbel. Bei Laufra¨dern ohne Deckband entwickelt sich von Lauf-
radeintritt zu -austritt zusa¨tzlich ein Spaltwirbel. Fluid, welches von der Druck- zur Saugseite u¨ber den
Radialspalt fließt, rollt auf der Saugseite ab und wird mit zunehmender Laufla¨nge saugseitig in den
Kanal konvektiert. Desweiteren entwickelt sich durch die Schleppwirkung des feststehenden Gea¨uses
ein Wirbel an der Geha¨useseite, welcher der geha¨useseitigen Ausgleichsstro¨mung von Druck- zu Saug-
seite entgegenwirkt. Insgesamt stellt sich von Laufradein- bis Laufradaustritt ein zunehmend inhomo-
genes Stro¨mungsfeld ein, in welchem sich durch Quertransport von Fluid u¨ber die Grenzschichten
geha¨use- und saugseitig zunehmend energiearmes Fluid sammelt. An Geha¨use und Saugseite wach-
sen die Grenzschichtdicken stark an. Im hinteren Bereich des Laufrades ist die Stro¨mung geha¨use-
und saugseitig meist abgelo¨st. In der eindimensionalen Betrachtung der Laufradstro¨mung wird die
Stro¨mung am Laufradaustritt daher mit einem Zwei-Zonen-Modell beschrieben, welches die Stro¨mung
in ein Strahl- und ein Totwassergebiet unterteilt. Der Strahl, welcher die Kernstro¨mung darstellt, ist
im Relativsystem energiereich (hohe Relativgeschwindigkeit) wohingegen das Totwassergebiet kleine
Relativgeschwindigkeiten aufweist. Abb. 2.5 stellt das Strahl/Totwassergebiet am Laufradaustritt sche-
matisch dar, welches im Folgenden mit seiner englischen Bezeichnung
”
Jet/Wake“-Gebiet bezeichnet
wird.
2.2 Diffusoraerodynamik
Der Diffusor hat die Aufgabe, den am Laufradaustritt noch vorliegenden dynamischen Druck in sta-
tischen Druck umzuwandeln. Radialverdichterstufen weisen in der Regel einen Reaktionsgrad von
etwa 0,5 auf, was bedeutet, dass etwa die Ha¨lfte des statischen Enthalpieaufbaus im Diffusor ge-
schieht. Dies wird rein aerodynamisch durch Fla¨chenerweiterung erreicht, was im Unterschall eine
7
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DS SS
Ω
Schleppwirkung
Spaltwirbel
Schaufeloberfla¨chenwirbel
Kanalwirbel und Corioliswirbel
Wake-Gebiet
Jet-Gebiet
Abb. 2.5: Jet/Wake-Struktur am Laufradaustritt
Stro¨mungsverzo¨gerung bewirkt. Im Folgenden soll einzig auf im Unterschall angestro¨mte Diffusoren
eingegangen werden.
2.2.1 Kennzahlen
Eine wichtige dimensionslose Gro¨ße zur Beschreibung des Druckaufbaus in einem Diffusor ist der
Druckbeiwert. Dieser setzt den statischen Druckaufbau u¨ber den Diffusor in Relation zum dynami-
schen Druck am Diffusoreintritt und gibt somit anteilig an, wieviel des dynamischen Druckes in stati-
schen Druck umgewandelt wird. Der Druckbeiwert fu¨r den radialen Diffusor aus Abb. 2.1 ist wie folgt
definiert.
Cp =
ps,3 − ps,2
pt,2 − ps,2 (2.7)
Fu¨r eine isentrope Verzo¨gerung la¨sst sich der differentielle Druckaufbau mit Hilfe der Erhaltungsglei-
chungen von Masse, Impuls und Energie wie folgt schreiben.
dp
p
=
κ ·Ma2
1−Ma2 ·
dA
A
(2.8)
Desweiteren kann der dynamische Druck am Diffusoreintritt fu¨r eine kompressible Stro¨mung als Funk-
tion des statischen Druckes, der Machzahl und des Isentropenexponenten aufgestellt werden.
pt,2 − ps,2 =
[(
1 +
κ− 1
2
Ma22
) κ
κ−1
− 1
]
· ps,2 (2.9)
Damit ist der ideale Druckbeiwert fu¨r eine isentrope Verzo¨gerung eine reine Funktion von Ein-
trittsmachzahl, Fla¨chenverlauf und dem Isentropenexponenten. Als Diffusorwirkungsgrad kann das
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Verha¨ltnis des realen zu idealen Druckbeiwertes angegeben werden.
ηDiffusor =
Cp
Cp,ideal
(2.10)
Ist die Austrittsmachzahl des Diffusors und somit auch der verbleibende dynamische Druck sehr klein
oder wird der verbleibende dynamische Druck als Verlust angesehen, stellt der reale Druckbeiwert
selbst einen Wirkungsgrad dar.
Der Totaldruckverlustbeiwert setzt den im Diffusor entstehenden Totaldruckverlust ins Verha¨ltnis zum
dynamischen Druck am Diffusoreintritt.
ω =
pt,2 − pt,3
pt,2 − ps,2 (2.11)
Die Summe aus Druckbeiwert und Totaldruckverlustbeiwert ist eine Funktion der dynamischen Dru¨cke
an Diffusorein- und Diffusoraustritt. Entsprechend kann die Addition der Beiwerte auch als Funktion
von Machzahlen und statischen Dru¨cken angegeben werden.
Cp + ω = 1− pt,3 − ps,3
pt,2 − ps,2 = 1−
ps,3
ps,2
·
[(
1 + κ−1
2
Ma23
) κ
κ−1 − 1
]
[(
1 + κ−1
2
Ma22
) κ
κ−1 − 1
] (2.12)
Die beiden Leistungsziffern Cp und ω beschreiben die Arbeitsweise des Diffusors integral. Neben
den geometrischen Eigenschaften des Kanals hat die Stro¨mungsversperrung am Diffusoreintritt und
-austritt einen großen Einfluss auf diese Kenngro¨ßen. Die Versperrung, oft auch Blockage genannt,
wird in der Regel u¨ber das Verha¨ltnis des effektiven Stro¨mungsquerschnitts zum geometrischen Quer-
schnitt beschrieben (Gl. 2.13). Dabei wird bei der Berechnung des effektiven Querschnitts von ei-
ner isentropen uniformen Kernstro¨mug ausgegangen. Fu¨r die Stro¨mungsgro¨ßen dieser Kernstro¨mung
werden die Werte einer Stromlinie des real durchstro¨mten Querschnitts gewa¨hlt, welche die ho¨chste
Massenstromdichte aufweist. Somit kommt diese Berechnung der Blockage der Berechnung der Ver-
dra¨ngungsschichtdicke einer Grenzschicht gleich, wobei neben Grenzschichtversperrung hier die ge-
samte Inhomogenita¨t der Stro¨mung in der jeweiligen Ebene beru¨cksichtigt wird. Neben einem effek-
tiven Querschnitt kann alternativ auch ein idealer Massenstrom berechnet werden. Im Folgenden soll
die Herleitung der Blockage kurz aufgezeigt werden.
B = 1− Aeff
Ageom
(2.13)
Die effektive Fla¨che wird u¨ber das kritische Fla¨chenverha¨ltnis und die kritische Fla¨che berechnet. Alle
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kritischen Gro¨ßen, also Gro¨ßen bei Ma = 1, sind mit einem ∗ gekennzeichnet.
Aeff =
A
A∗
·A∗ = A
A∗
· m˙
ρ∗ · c∗ = m˙ ·
A
A∗
· RT
∗
p∗
√
κRT ∗
= m˙ · A
A∗
· RTt
2
κ+1
pt
(
2
κ+1
) κ
κ−1 ·
√
κRTt
2
κ+1
= m˙ · A
A∗
·
√
RTt
pt
√
κ
√(
κ+ 1
2
)κ+1
κ−1
(2.14)
Das kritische Fla¨chenverha¨ltnis selbst wird aus der Massenerhaltung fu¨r den kritischen und den vor-
liegenden Zustand als auch aus den Isentropenverha¨ltnissen und den Verha¨ltnissen von kritischen zu
Totalgro¨ßen von Dichte und Temperatur berechnet und ist ausschließlich eine Funktion der Machzahl
und des Isentropenexponenten.
A
A∗
=
1
Ma
[(
1 +
κ− 1
2
Ma2
)
2
κ+ 1
] κ+1
2(κ−1)
(2.15)
2.2.2 Durchstro¨mung eines unbeschaufelten Diffusors
Unbeschaufelte Diffusoren werden in Triebwerksradialverdichtern aufgrund ihres schlechten Wir-
kungsgrades und relativ kleiner Druckru¨ckgewinnung bei begrenztem Bauraum nur selten verwendet.
Allerdings weist jede Verdichterstufe mit beschaufeltem Diffusor zumindest in den Zwischenra¨umen
zwischen Laufrad und Diffusor als auch zwischen Diffusor und Nachleitbeschauflung einen schaufel-
losen Raum auf. Daher soll die Durchstro¨mung schaufelloser Diffusoren hier kurz erla¨utert werden.
Unbeschaufelte Diffusoren bestehen im einfachsten Fall aus zwei parallelen Wa¨nden und sind so-
mit konstruktiv und fertigungstechnisch einfach gestaltet. Die Diffusion erfolgt durch Verzo¨gerung
der radialen (meridionalen) Geschwindigkeitskomponente bei gro¨ßer werdender radialer Fla¨che. Die
Stro¨mung folgt gema¨ß der Erhaltung des Dralls einer logarithmischen Spirale. Fu¨r eine reibungs-
freie Stro¨mung folgt aus der Massenerhaltung (Gl. 2.16) und der Drallerhaltung (Gl. 2.17) der
Stro¨mungwinkel α als Funktion des Radius r, der Kanalbreite b und der Dichte ρ (Gl. 2.18).
m˙ = ρ · cm · 2 · π · r · b = konst. (2.16)
r · cu = konst. (2.17)
tanα =
cm
cu
=
konst. · r
ρ · 2 · π · r · b · konst. = konst. ·
1
ρ · b (2.18)
Sofern die Breite des Diffusors konstant bleibt und eine nicht vera¨nderliche Dichte angenommen
wird, ist der Stro¨mungswinkel konstant u¨ber den gesamten Diffusor. Eine kurze Verengung des Ka-
nals wird ha¨ufig im Diffusoreintrittsbereich vorgenommen (
”
pinch“), was zu einer lokalen Aufsteilung
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der Stro¨mung fu¨hrt, die Mischung des in der Regel sehr inhomogenen Eintrittsprofils begu¨nstigt und
so zur Stabilita¨t der Diffusorstro¨mung beitra¨gt. Eine Kanalaufweitung in der Breite im mittleren bis
hinteren Bereich dagegen kann die Druckru¨ckgewinnung steigern (siehe Gl. 2.19), fu¨hrt aber auch zu
einem la¨ngeren Stro¨mungsweg im Diffusor. Abb. 2.6 zeigt einen schaufellosen Diffusor schematisch
mit Stro¨mungswegen und entsprechenden Geschwindigkeitsdreiecken.
r2
r3
b = konstant, reibungsfrei
b = konstant, reibungsbehaftet
b ansteigend, reibungsfrei
b abfallend, reibungsfrei
w2
u2
cm,2
c2
cu,2cu,3
c3
cm,3
b
Abb. 2.6: Schematische Darstellung von Stro¨mungswegen und Geschwindigkeitsdreiecken in einem
schaufellosen Diffusor
Der Druckaufbau entlang des Diffusors bei reibungsfreier Stro¨mung kann mit Hilfe der Bernoulli-
Gleichung sowie Massen- und Drallerhaltung berechnet werden und wird in Gl. 2.19 angegeben.
Hierbei ist ersichtlich, dass die Verzo¨gerung der Umfangskomponente nur von der Radiena¨nderung
abha¨ngt. Die Verzo¨gerung der meridionalen Komponente ist aber zusa¨tzlich noch eine Funktion der
Kanalbreite und der Dichte.
ps − ps,2 = ρ2 c
2
2
2
− ρ
2
[(
ρ2
ρ
r2
r
b2
b
cm,2
)2
+
(r2
r
cu,2
)2]
(2.19)
Wird die Kanalbreite und Dichte als konstant angenommen vereinfacht sich Gl. 2.19 zu Gl. 2.20.
ps − ps,2 =
[
1−
(r2
r
)2]
· ρ2 c
2
2
2
(2.20)
Durch die fehlende Beschaufelung ist der schaufellose Diffusor robust gegen Zu-
stro¨mwinkela¨nderungen. Auch wird bei Verdichterstufen mit schaufellosen Diffusoren die Sperrgrenze
in der Regel durch den Laufradeintritt und nicht durch den Diffusor festgelegt. Beides bewirkt, dass
Stufen mit schaufellosen Diffusoren große Kennfeldbreiten aufweisen.
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2.2.3 Durchstro¨mung von beschaufelten Diffusoren
Beschaufelte Diffusoren pra¨gen der Stro¨mung, wie sie fu¨r schaufellose Diffusoren in Unterabschnitt
2.2.2 beschrieben wurde, durch eine definierte Kanalfu¨hrung in Umfangsrichtung Kra¨fte durch Um-
lenkung auf. Somit kann eine schnellere Verzo¨gerung erreicht werden, welche eine kleinere Baugro¨ße
des Diffusors ermo¨glicht und Reibungsverluste durch eine im Mittel kleinere Geschwindigkeit im Dif-
fusor reduziert. Mehrere Bauformen fu¨r eine Beschaufelung eines radialen Diffusors sind mo¨glich.
Hierbei wird meist zwischen Schaufelform (profiliert, Keil etc.) und Kanalfu¨hrung (geradlinig, ge-
kru¨mmt) unterschieden. Abb. 2.7 stellt schematisch drei verschiedene Diffusorbauformen vor. Hierbei
handelt es sich um einen aerodynamisch profilierten Diffusor, einen Keilschaufeldiffusor und einen
Pipe-Diffusor.
r2
r3
Aerodynamisch profilierter Diffusor Keilschaufeldiffusor Pipe-Diffusor
Stro¨mungsweg im schaufellosen Diffusor
SS
DS
Abb. 2.7: Beschaufelte Diffusoren mit schematischen Stro¨mungswegen
Aerodynamisch profilierte Diffusoren weisen meist in Rotationsrichtung des Laufrades gekru¨mmte
Schaufelkana¨le auf. So kann eine im Vergleich zum geradlinigen Diffusorkanal verminderte Kanal-
belastung erreicht werden, was jedoch in der Regel auch zu einem geringeren Druckaufbau fu¨hrt.
Auch weist die Diffusorabstro¨mung einen ho¨heren Restdrall auf als in geradlinigen Diffusoren. Die
Verzo¨gerung der Stro¨mung ha¨ngt von der Schaufelzahl sowie der Metallumlenkung und der Dicken-
verteilung der Schaufeln ab. Die Form der Vorderkanten kann entsprechend der Betriebsanforderungen
der Verdichterstufe ausgelegt werde. Sehr du¨nne Vorderkanten werden bei transonischen oder superso-
nischen Laufradabstro¨mungen zur Verlustreduktion eingesetzt. Dickere Vorderkanten werden bei Ver-
dichterstufen mit einem breiten Betriebsbereich verwendet, da so Inzidenzverluste verringert werden.
Im Vergleich zu Keilschaufel- und Pipe-Diffusoren ko¨nnen aerodynamisch profilierte Diffusoren deut-
lich du¨nnere Schaufelhinterkanten aufweisen, was eine homogenere Anstro¨mung zum Umlenkkanal
und der Nachleitbeschaufelung bewirkt. Allerdings wird durch die Wo¨lbungsreduzierung im hinte-
ren Teil der Beschaufelung hin zur Hinterkante die Fla¨chenerweiterung des Kanals stark erho¨ht, was
zu Stro¨mungsablo¨sungen fu¨hren kann. Aerodynamisch profilierte Diffusoren sind fertigungstechnisch
relativ anspruchsvoll.
Keilschaufeldiffusoren bestehen im Wesentlichen aus keilfo¨rmigen geradwandigen Schaufeln, welche
in einem ebenen Ringraum verbaut werden. Sie sind aufgrund des ebenen Kanals sehr einfach herzu-
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stellen und eignen sich mit ihren scharfen Vorderkanten fu¨r den Einsatz in trans- oder supersonischen
Verdichterstufen. Die geometrische Einflussnahme auf den Diffusorkanal ist allerdings begrenzt.
Pipe-Diffusoren bestehen aus sich im Querschnitt erweiternden Ro¨hren, welche unter einem bestimm-
ten Winkel zu einander in das Diffusorbauteil eingebracht werden. Die einfachste Bauform des Pipe-
Diffusors besteht aus konischen Bohrungen, welche sich im Diffusoreintrittsbereich durchdringen. Die-
se Durchdringung generiert elliptisch verlaufende Vorderkanten. Meist werden die Stro¨mungsro¨hren
allerdings geometrisch so angepasst, dass der Diffusor als eine Art Zwischenform vom rein konischen
Ro¨hrendiffusor und dem Keilschaufeldiffusor anzusehen ist. Der Pipe-Diffusor, welcher in dieser Ar-
beit untersucht wird, ist geometrisch im Detail in Kapitel 4.2 beschrieben. Von anderen Diffusoren
unterscheidet sich der Pipe-Diffusor deutlich durch seine Eintrittsgeometrie. Durch die Durchdrin-
gung der einzelnen Kana¨le weist der schaufellose Bereich an Nabe und Geha¨use eine Konturierung
der auslaufenden Vorderkanten auf. Diese generieren in der Diffusor-Zustro¨mung ein gegenla¨ufiges
Wirbelpaar, welches die Durchmischung der inhomogenen Jet/Wake-Stro¨mung fo¨rdert. Somit wird die
Blockage am Diffusorhals im Vergleich zu anderen beschaufelten Diffusoren erheblich reduziert, was
wiederum zu einer sta¨rkeren Druckru¨ckgewinnung im Diffusoreintritt als auch im Diffusorkanal fu¨hrt.
Aufgrund der starken Verzo¨gerung im Diffusoreintrittsbereich weisen Radialverdichterstufen mit Pipe-
Diffusoren ho¨chste Wirkungsgrade auf. Die mit steigendem Gegendruck gro¨ßer werdende Verzo¨gerung
fu¨hrt allerdings schneller zum Stro¨mungsabriß, weshalb die Kennfeldbreite relativ gering ist.
Im Folgenden sollen die Bereiche Diffusoreintritt und Diffusorkanal im Detail beschrieben werden.
Diffusoreintritt (schaufelloser und halb-beschaufelter Raum)
Die Stro¨mung zwischen Laufradaustritt und Diffusorhals (engster Querschnitt der Beschaufelung)
kann in erster Na¨herung eindimensional und ohne Wechselwirkung zwischen Potentialfeld der Dif-
fusorbeschaufelung und Stro¨mung im Laufradaustritt beschrieben werden. Im schaufellosen Bereich
folgt die Stro¨mung anna¨hernd der logarithmischen Spirale wie in Kapitel 2.2.2 beschrieben. Der schau-
fellose Bereich selbst weist zwischen Laufrad und Diffusorbauteil einen kleinen Bereich auf, in wel-
chem keine naben- oder geha¨useseitige Wand vorliegt und die Stro¨mung durch stillstehendes Fluid der
jeweiligen Kavita¨ten begrenzt ist. In diesem Bereich wird dem Verdichter ha¨ufig auch Zapfluft entnom-
men. Es folgt ein schaufelloser Bereich mit Nabe und Geha¨use bis zum Diffusor-Vorderkantenradius.
Entsprechend des Stro¨mungsweges im schaufellosen Bereich wird die Diffusorschaufel angestellt. Der
Verlauf der Stro¨mung im dann folgenden halb-beschaufelten Raum bis zum Diffusorhals ist abha¨ngig
von der Geometrie der Schaufelsaugseite. ¨Uber den Betriebsbereich des Diffusors vera¨ndert sich die
Stro¨mung im Diffusoreintritt zum Teil erheblich. In der Schluckgrenze sperrt der Diffusorhals, die
Stro¨mung im halbbeschaufelten Diffusoreintritt wird also zum Hals hin beschleunigt. Beim Entsper-
ren des Diffusors ist die Stro¨mung relativ steil und der Diffusoreintritt wirkt wie eine Du¨se. Bei zu-
nehmender Androsselung der Stufe wird die Laufradabstro¨mung flacher und die Stro¨mung wird ab
einem bestimmten Betriebspunkt verzo¨gert. Wann dieser Betriebspunkt erreicht wird ha¨ngt vom Lauf-
radabstro¨mwinkel und der radialen Ho¨he des schaufellosen Bereichs, in welchem die Stro¨mung immer
verzo¨gert wird, ab. Die Inzidenz zur Schaufel wird durch das Geschwindigkeitsdreieck am Austritt
des schaufellosen Raums definiert. In der Regel ist die Inzidenz u¨ber den gesamten Betriebsbereich
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negativ, der Diffusor wird also saugseitig angestro¨mt. Die Inzidenz steigt mit sta¨rkerer Androsselung.
Abb. 2.8 stellt die 1-D-Stro¨mung im Diffusoreintritt schematisch fu¨r zwei Betriebszusta¨nde dar.
A2,II
A2,I
AHals
m˙
π
BP II
BP I
u2
cm,2,I
w2,Ic2,I
u2
cm,2,II
w2,IIc2,II
SS
DS
BP II BP I
Abb. 2.8: Eindimensionale Stro¨mung im Diffusoreintritt
In der reibungsbehafteten dreidimensionalen Zustro¨mung hat die Inhomogenita¨t der Stro¨mung und
das Grenzschichtwachstum an Nabe und Geha¨use als auch an der Schaufelsaugseite im halb-
beschaufelten Bereich maßgeblichen Einfluss auf die Blockage im Halsquerschnitt und damit auf das
Beschleunigungs- oder Verzo¨gerungsverhalten des Diffusoreintritts. Je sta¨rker die Verdichterstufe an-
gedrosselt wird, desto sta¨rker ist die Verzo¨gerung im Diffusoreintritt und desto sta¨rker wachsen auch
die Grenzschichten im Diffusoreintritt an. Dies la¨sst die Blockage in der Regel von der Schluck- zur
Pumpgrenze hin ansteigen. Ein absolut gesehen niedrigeres Blockageniveau kann durch eine verbes-
serte Mischung der inhomogenen Laufradaustrittsstro¨mung erreicht werden. Hauptverlustquellen im
Diffusoreintrittsbereich sind Reibungsverluste an Nabe, Geha¨use und Schaufelsaugseite, Mischungs-
verluste der Jet/Wake-Stro¨mung, Verluste durch Verdichtungssto¨ße bei transsonischer Stro¨mung in der
Schluckgrenze sowie Inzidenzverluste an der Diffusorvorderkante.
Diffusorkanal
Die Druckru¨ckgewinnung im Diffusorkanal ist prima¨r von der Geometrie des Kanals und dem
Stro¨mungszustand am Kanaleintritt abha¨ngig. In Abb. 2.9 sind schematisch zwei Diffusoren mit unter-
schiedlichen Querschnittsformen (rechteckig und kreisrund) dargestellt, welche vereinfacht die jewei-
ligen Kana¨le eines Keilschaufel- und Pipe-Diffusors repra¨sentieren. Der Fla¨chenverlauf beider Diffu-
soren ist linear und der Diffusor mit rechteckigem Querschnitt weist eine konstante Kanaltiefe auf.
Anhand dieser einfachen Bauformen sollen die grundlegenden Eigenschaften eines Diffusors aufge-
zeigt werden. Die wichtigsten geometrischen Kenngro¨ßen und stro¨mungsmechanischen Eintrittsgro¨ßen
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Abb. 2.9: Schematische Darstellung eines Diffusors mit rechteckigem Querschnitt und eines konischen
Diffusorkanals
der Diffusorkana¨le sind:
• Fla¨chenverha¨ltnis A3A2 mit den jeweiligen Fla¨chenA = b·h (rechteckig) undA = π·r2 (kreisrund)
• La¨ngen- zu Eintrittsho¨henverha¨ltnis Lh2 (rechteckig) und Ld2 (kreisrund)
• ¨Offnungswinkel des Kanals 2θ
• Teilungsverha¨ltnis b2h2 (rechteckig), fu¨r kreisrunde Querschnitt ist das Teilungsverha¨ltnis stets 1
• Machzahl am Kanaleintritt Ma2
• Reynoldszahl am Kanaleintritt Re2,h2 = c2·h2ν (rechteckig) und Re2,d2 = c2·d2ν (kreisrund)
• Blockage am Kanaleintritt B2
• Turbulenzgrad am Kanaleintritt Tu2
Die geometrische Form und die Anstro¨mbedingungen definieren die Stro¨mungsform innerhalb des
Kanals, welche maßgeblichen Einfluss auf Druckru¨ckgewinnung und Wirkungsgrad hat. Es wird zwi-
schen vier Stro¨mungszusta¨nden unterschieden:
1. Beidseitig anliegende Stro¨mung
2. Einseitige (instationa¨re) Ablo¨sung
3. Einseitige stehende Ablo¨sung
4. Zweiseitige stehende Ablo¨sung / Strahlstro¨mung
Die jeweiligen Stro¨mungszusta¨nden folgen einer zunehmenden Aufweitung des Diffusorkanals. Ein
Umschlag in den na¨chsten Stro¨mungszustand geschieht je nach Geometriekombination oder An-
stro¨mbedinung allerdings fru¨her oder spa¨ter. Stro¨mungszustand 1 ist charakterisiert durch ein in der
Regel sehr symmetrisches Geschwindigkeitsprofil. Die Grenzschichtdicke kann in diesem Zustand je
nach Anstro¨mung und Geometrie durchaus stark variieren. In Stro¨mungszustand 2 bauen sich einsei-
15
2 Theoretische Grundlagen zu Radialverdichtern in Flugtriebwerken
tig lokal zyklisch auftretende Ablo¨segebiete auf, welche nach Wiederanlegen der Stro¨mung stromab
konvektieren. Dadurch ko¨nnen hohe Druckschwankungen im Kanal auftreten, was auch zu einem
Wechsel der ablo¨senden Wandseite fu¨hren kann. Bei kleinen La¨ngen- zu Eintrittsho¨henverha¨ltnissen
lo¨st die Stro¨mung in der Regel an den divergierenden Wa¨nden ab, la¨ngere Diffusoren neigen zu
Ablo¨sungen an den Parallelwa¨nden. Der ¨Ubergang von Zustand 1 zu Zustand 2 erfolgt bei langen
Kana¨len bei deutlich kleineren Kanalaufweitungen als bei kurzen Kana¨len. Liegt eine Kanalstro¨mung
in Form einer einseitig stehenden Ablo¨sung vor (Zustand 3 ), ist die Verzo¨gerungsfa¨higkeit des Ka-
nals in der Regel schon sehr stark eingeschra¨nkt. Eine Kernstro¨mung verla¨uft entlang einer diver-
gierenden Wand wa¨hrend die gegenu¨berliegende Wand in der Regel ab dem Kanaleintritt komplett
abgelo¨st ist. Der ¨Ubergang von Zustand 2 zu Zustand 3 erfolgt ebenfalls fu¨r lange Kana¨le bei
kleinerer Kanalo¨ffnung als bei kurzen Kana¨len. Das ¨Ubergangsgebiet in den beidseitig abgelo¨sten
Zustand 4 ist durch starke Hystereseeffekte und eine sprungartige Verkleinerung des statischen
Druckru¨ckgewinns (meist gegen Null) charakterisiert. Im Fall des ¨Uberganges von Zustand 3 zu Zu-
stand 4 lo¨sen kurze Kana¨le bei einer kleineren Kanalo¨ffnung ab als la¨ngere Kana¨le. Einen Einfluss des
Teilungsverha¨ltnisses auf den ¨Ubergang eines Stro¨mungszustandes in den Na¨chsten liegt fu¨r Teilungs-
verha¨ltnisse gro¨ßer 1 nicht vor, da der Einfluss der Seitenwandgrenzschicht der parallelen Planfla¨chen
dann klein ist.
Ab einer Reynoldszahl von etwa 5 · 104 hat diese einen vernachla¨ssigbaren Einfluss auf den
Stro¨mungszustand, da in diesem Fall davon auszugehen ist, dass alle Grenzschichten turbulent sind.
Hohe Turbulenzgrade (≥ 7%) verzo¨gern den Umschlag von der instationa¨ren in die stationa¨r ab-
gelo¨ste Stro¨mung. Ho¨here Blockagewerte dagegen beschleunigen den Umschlage von einer anliegen-
den Stro¨mung in eine Stro¨mung mit instationa¨rer Ablo¨sung.
Das jeweilige Zusammenspiel von geometrischen Parametern, Diffusorkenngro¨ßen und auftretender
Stro¨mungszusta¨nde fu¨r eine bestimmte Diffusorbauform beschreibt ein Diffusorkennfeld, welches fu¨r
bestimmte Eintrittszusta¨nde der Stro¨mung ermittelt wird. Abb. 2.10 zeigt ein solches Kennfeld eines
konischen Diffusors fu¨r Eintrittsstro¨mungsbedingungen (Machzahl, Reynoldszahl, Blockage und Tur-
bulenzgrad), welche in etwa denen im Diffusorhals des hier untersuchten Pipe-Diffusors entsprechen.
Das Kennfeld wurde experimentell von Runstadler und Dolan (1975) vermessen, die Grenzlinien der
Umschla¨ge der Stro¨mungsformen wurden aus Messungen von Reneau et al. (1967) auf das Kenn-
feld u¨bertragen. Der hier untersuchte Pipe-Diffusor ist in dem Kennfeld als Punkt dargestellt. Wenn
auch die Geometrie des Pipe-Diffusors eher eine Kombination aus Keilschaufeldiffusor und einem
reinen Ro¨hrendiffusor ist und der Fla¨chenverlauf im Gegensatz zu den Kana¨len der Kennfelder nicht
linear sondern vera¨nderlich u¨ber die Kanalla¨nge ist, gibt die Lage des Pipe-Diffusors im Kennfeld den-
noch eine qualitative Aussage u¨ber die Einordnung solcher Diffusoren hinsichtlich vorherrschender
Auslegungsprinzipien. Eine limitierte radiale Bauho¨he und ein vorgegebener Zustro¨mwinkel legen die
Kanalla¨nge des Pipe-Diffusors fest. Weiterhin wird die Kanalho¨he am Eintritt maßgeblich durch die
Anzahl der Diffusorkana¨le und den limitierten Bauraum nach vorne und hinten (Nabe und Geha¨use)
sowie durch die Laufradgeometrie beeinflusst. Somit weisen Kanaldiffusoren fu¨r Triebwerksanwen-
dungen stets ein recht moderates Verha¨ltnis Ld2 bzw.
L
h2
auf, weshalb sie in der Regel nicht auf ma-
ximal mo¨gliche Druckbeiwerten ausgelegt werden ko¨nnen. Dafu¨r erreichen sie meist recht hohe Wir-
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kungsgrade (Wirkungsgrad-Isolinie ist in Abb. 2.10 allerdings nicht eingezeichnet). Hinsichtlich des
Stro¨mungszustandes ist erkennbar, dass der untersuchte Pipe-Diffusor nahe der Grenze zu einsetzender
instationa¨rer Ablo¨sung ausgelegt ist. Diese liegt wiederum nahe an der Linie maximalen Druckbeiwer-
tes fu¨r konstante La¨ngen- zu Ho¨henverha¨ltnisse.
b - b
c - c
a - a
8°18° 12°14° 10°16°
2°
6°
5°
4°
3°
25
1.5
16
12
10
8
6
5
4
3
2.5
2
1.75
2 4 6 8 10 12 15 20 25 30
C
p
 =
 k
o
n
s
t.
Cp
a - a
b -
 b
c
- c
A3
A2
L
d2
Cp = max bei Ld2 = konst.
einsetzende instationa¨re Ablo¨sung
einsetzende einseitige stationa¨re Ablo¨sung
einsetzende beidseitige Ablo¨sung
Untersuchter Pipe-Diffusor
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Abb. 2.10: Kennfeld eines konischen Diffusorkanals nach Runstadler und Dolan (1975) mit einge-
zeichnetem hier untersuchten Pipe-Diffusor
Die bisher aufgezeigten Zusammenha¨nge zwischen Kennzahlen, Geometrie und Zustro¨mung von Dif-
fusorkana¨len haben sich auf einfache Geometrien und eine uniforme Zustro¨mung mit reiner Grenz-
schichtblockage beschra¨nkt. Im Falle des untersuchten Pipe-Diffusors in der Radialverdichterstufe ist
beides deutlich komplexer. Die Kanalgeometrie ist in Kapitel 4.2 dargestellt und weist neben kreisrun-
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den auch ebene Wandfla¨chen auf. An deren ¨Ubergang sind ¨Ubergangsradien vorhanden. Die Kanaler-
weiterung geschieht zwar ausschließlich auf Druck- und Saugseite, jedoch a¨ndern sowohl Druck- und
Saugseite als auch Nabe und Geha¨use ihre Wandfla¨chenwo¨lbung entlang des Kanals. Der Querschnitts-
fla¨chenverlauf ist im vorderen Bereich des Kanals anna¨hernd linear und wird zur Mitte hin degressiv.
Etwa ab der Kanalmitte a¨ndert sich der Fla¨chenverlauf sprungartig und verla¨uft zum Kanalaustritt hin
anna¨hernd linear mit hoher Steigung.
Z
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DK
H
Jet
Wake
Wirbelpaar
1) Jet-Wake-Struktur und Wirbelpaar
Diffusorhals
Laufradaustritt
2) Grenzschichtdicken
3) Inzidenz
4) Entnahme von Zapfluft
ZapfluftZapfluft
Laufrad
Diffusor
5) Eintrittsdrall
Ablo¨sung
Ablo¨sung
log. Spirale
reale Stro¨mung
Grenzschicht
SS
SS SS
DS
DS
DS
Geha¨use
Geha¨useNabe
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Abb. 2.11: Schematische Darstellung von Stro¨mungsinhomogenita¨ten realer Diffusorkanalzu-
stro¨mungen in einer Radialverdichterstufe
Die Zustro¨mung des Diffusorkanals ist ra¨umlich hochgradig inhomogen aufgrund der Jet/Wake-
Struktur der Laufradabstro¨mung. Durch die Jet/Wake-Struktur der Stro¨mung als auch der Schaufel-
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nachla¨ufe des Laufrades ist die Stro¨mung am Diffusoreintritt ebenfalls stark pulsierend. Zusa¨tzlich
wird die Stro¨mung innerhalb des halbbeschaufelten Eintrittsbereichs noch asymmetrischer von Saug-
zu Druckseite, da sie nur saugseitig gefu¨hrt wird. Das bewirkt unterschiedliche Grenzschichtdicken im
Kanalverlauf. Durch die nach vorne in den schaufellosen Bereich elliptisch auslaufenden Vorderkan-
ten werden im Kanaleintritt zwei starke gegenla¨ufige Wirbelpaare generiert, welche der Stro¨mung eine
starke Wirbelintensita¨t aufpra¨gen. Die jeweilige Sta¨rke der beiden Wirbel hat einen großen Einfluss
auf die Blockage am Kanaleintritt und die Stabilita¨t der Kanalstro¨mung. Desweiteren ist die Stro¨mung
im Kanaleintritt stark drallbehaftet. Dementsprechend wird die Stro¨mung im Kanal in eine logarithmi-
schen Spiralbahn umgelenkt. Dies bewirkt aber auch eine Massenverschiebung innerhalb des Kanals
von der Saug- zur Druckseite und kann je nach Umlenkung zu einer saugseitigen Ablo¨sung fu¨hren.
Auch weist die Kanalzustro¨mung u¨ber weite Teile des Betriebsbereiches des Diffusors eine (meist ne-
gative) Inzidenz zur Diffusorschaufel auf, was in starke lokale Umlenkungen an der Vorderkante und
auch dortige lokale Ablo¨sungen fu¨hren kann. Zuletzt kann die Entnahme der Zapfmassenstro¨me naben-
und geha¨useseitig hinter dem Laufrad entsprechend ihrer Gro¨ße einen Einfluss auf das Stro¨mungsbild
im Diffusoreintritt haben. Die beschriebenen unterschiedlichen Zustro¨mpha¨nomene sind in Abbildung
2.11 schematisch dargestellt.
2.2.4 Umlenkkanal und Nachleitbeschaufelung
Die Stro¨mung am Austritt des radialen Diffusors muss bei einer Triebwerksanwendung entweder ei-
ner na¨chsten Radialverdichterstufe oder dem Brennkammerplenum zugefu¨hrt werden. In ersterem Fall
ist eine 180◦-Umlenkung, ein radial nach innen fu¨hrender Kanal sowie eine 90◦-Umlenkung zuru¨ck in
axiale Richtung notwendig. Im zweiten Fall muss die Stro¨mung nach dem Diffusor je nach radialer La-
ge der Brennkammer meist nur zwischen 90◦ und 180◦ umgelenkt werden und expandiert dann in das
die Brennkammer umgebende Plenum. Die Stro¨mung weist am Austritt des radialen Diffusors in der
Regel immer noch Drall auf, welcher durch eine Ru¨ckfu¨hr- oder Nachleitbeschaufelung reduziert wird.
Vor allem bei radialen Verdichterendstufen erfa¨hrt die Stro¨mung somit nach dem radialen Diffusor eine
extreme Verzo¨gerung, da die Nachleitbeschaufelung in der Regel in den Umlenkkanal integriert ist und
die Stro¨mung somit gleichzeitig in Meridional- und Umfangsrichtung umgelenkt wird.
Umlenkkanal
Die Gleichungen 2.21 und 2.22 beschreiben den Impulssatz fu¨r eine reibungsfreie Stro¨mung in einem
unbeschaufelten Umlenkkanal fu¨r die zum Kanalverlauf radiale und meridionale Stro¨mungsrichtungen
ξ und m (vergleiche hierzu Abb. 2.12). Den Gleichungen liegt weiterhin die Annahme zugrunde, dass
die Stromlinien der geometrischen Kontur des Kanals folgen und somit keine Geschwindigkeitskom-
ponenten in ξ-Richtung vorliegen.
1
ρ
· dp
dξ
=
c2u
R
· sin θ + c
2
m
r
(2.21)
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1
ρ
· dp
dm
=
c2u
R
· cos θ − cm · dcm
dm
(2.22)
Die jeweils ersten Terme der rechten Seite stellen die Zentrifugalkraft aufgrund des Dralls der
Stro¨mung dar. In radialer Richtung wirkt zusa¨tzlich eine Zentrifugalkraft aufgrund der Kanal-
kru¨mmung, welche von der meridionalen Geschwindigkeit cm abha¨ngig ist. In meridionaler Rich-
tung wirkt noch die Verzo¨gerung oder Beschleunigung der meridionalen Geschwindigkeit auf die
Vera¨nderung des Druckes. Die meridionale als auch die Umfangsgeschwindigkeitskomponente cu sind
entlang des Umlenkkanals sowohl in meridionale Richtung als auch in radiale Richtung vera¨nderlich.
Beides kann u¨ber die Massen- und Drallerhaltung dargestellt werden, wovon an dieser Stelle jedoch
abgesehen wird. Somit stellt sich eine relativ komplexe Druckverteilung ein, welche stark abha¨ngig
vom Eintrittsdrall der Stro¨mung ist.
Abb. 2.12 zeigt qualitativ die Verteilung der Druckgradienten in ξ- und m-Richtung, den Verlauf des
statischen Druckes und den Verlauf der meridionalen Geschwindigkeit. Im Falle des Druckgradienten
in meridionaler Richtung ist ausschließlich der Verlauf im Mittenschnitt dargestellt.
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Abb. 2.12: Verla¨ufe von Druckgradienten, Druck und meridionaler Geschwindigkeit in einem un-
beschaufelten Umlenkkanal bei homogenem Eintrittszustand und reibungsfreier Durch-
stro¨mung
Wird die Zustro¨mung zur Kanalkru¨mmung in Druck und Geschwindigkeit als homogen in Umfangs-
richtung und entlang der Kanalbreite angenommen, muss sich dieser Zustand bei einer reibungsfreien
Stro¨mung auch nach Verlassen der 180◦-Umlenkung wieder einstellen. Werden im Umlenkkanal kon-
stante Radien an Nabe und Geha¨use angenommen, a¨ndert sich bei Ein- und Austritt in den Kanal die
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jeweilige Kru¨mmung an Nabe und Geha¨use sprungartig, wobei die Nabe aufgrund des kleineren Ra-
dius eine sta¨rkere Kru¨mmung aufweist als das Geha¨use. Die Nabe ist konvex gekru¨mmt, weshalb die
nabenseitige Stro¨mung bei Eintritt in den Umlenkkanal eine starke Beschleunigung erfa¨hrt. Auf der
Geha¨useseite wird die Stro¨mung aufgrund der konkaven Wand verzo¨gert. Zum Kanalaustritt hin kehrt
sich dies um und die Nabe erfa¨hrt eine starke Verzo¨gerung, wohingegen die Geha¨usestro¨mung be-
schleunigt wird. Bei breiten Umlenkkana¨len macht sich noch der Einfluss der Stro¨mungsverzo¨gerung
oder Beschleunigung aufgrund des steigenden Radius bemerkbar. Die Stro¨mung wird generell auf
den ersten 90◦ des Umlenkkanals aufgrund der Radienerho¨hung verzo¨gert und vom Scheitelpunkt
hin zum Austritt beschleunigt. Somit schwa¨cht sich die nabenseitige Beschleunigung am Eintritt und
Verzo¨gerung am Austritt etwas ab. Ebenfalls steigert sich aber die geha¨useseitige Verzo¨gerung am
Eintritt und Beschleunigung am Austritt. Entlang des Umlenkkanals kann die radiale Verteilung der
meridionalen Geschwindigkeit mit der Drallerhaltung beschrieben werden, wobei cm · r = konst. gilt.
Hinzugezogen werden kann, wie zuvor beschrieben, die Beschleunigung und Verzo¨gerung aufgrund
der Radienzu- und Abnahme.
Nachleitbeschaufelung
Wa¨hrend die Geometrie des Ringraumes des Umlenkkanals einen prima¨ren Einfluss auf den Verlauf der
meridionalen Geschwindigkeitskomponente cm hat, bestimmt die Nachleitbeschaufelung maßgeblich
den Verlauf der Umfangskomponente cu und hat somit auch einen starken Einfluss auf die Druckver-
teilung im Kanal (da cu > cm). Die Nachleitbeschaufelung verzo¨gert entsprechend eines Verdichter-
gitters die Stro¨mung durch Umlenkung und somit durch Drallabbau. In Abb. 2.13 ist unter A sche-
matisch ein zweidimensionaler Schaufelkanal eines Verdichtergitters mit qualititiven Verla¨ufen von
statischem Druck und Machzahl aufgezeigt. Nach dem Staupunkt nahe der Vorderkante beschleunigt
die Stro¨mung entlang der Druck und Saugseite, wobei die Saugseitenstro¨mung insgesamt ein deutlich
ho¨heres Machzahlniveau erreicht. Die Stro¨mung entlang der Druckseite wird dann ab einer lokalen
Saugspitze (maximale Machzahl) moderat zur Hinterkante hin verzo¨gert, wohingegen die Verzo¨gerung
entlang der Saugseite deutlich ho¨her ist (zuvor auch ho¨here Saugspitze) und auf ku¨rzerer Laufla¨nge er-
folgt. Dementsprechend weist die Stro¨mung entlang der Saugseite im hinteren Bereich einen hohen
positiven Druckgradienten auf, was diesen Bereich stark ablo¨segefa¨hrdet macht.
Wichtige geometrische Kennzahlen eines Verdichtergitters sind das Teilungsverha¨ltnis ts und das
Ho¨hen-zu-Seitenverha¨ltnis hs . Ein steigendes Teilungsverha¨ltnis fu¨hrt fu¨r ein Gitter mit fester Schau-
felprofilform auf einem bestimmten Durchmesser zu einer kleineren Schaufelzahl. Die benetzte Fla¨che
des Gitters sinkt damit, wohingegen die Stro¨mungsfu¨hrung durch die einzelnen Kana¨le durch ho¨here
Schaufelabsta¨nde ebenfalls sinkt. Somit steigt bei steigendem Teilungsverha¨ltnis die Belastung der
einzelnen Schaufeln. Ebenfalls steigt das lokale Machzahlmaximum und somit auch lokale Druckgra-
dienten und die Gefahr eines Stro¨mungsabrisses an der Schaufel. Auch steigt die Sensitivita¨t hinsicht-
lich Inzidenzen in der Zustro¨mung. Dagegen sinken in der Regel bei steigendem Teilungsverha¨ltnis
die Gitterverluste (sofern die Stro¨mung nicht abreißt) sowie die Versperrung im Kanal. Das Ho¨hen-zu
Seitenverha¨ltnis ist ein indirektes Maß fu¨r den Einfluss von Sekunda¨rstro¨mungseffekten, welche bei
sinkendem Ho¨hen-zu-Seitenverha¨ltnis durch Zunahme der benetzten Seitenwandfla¨chen zunehmen.
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Abb. 2.13: Schematische Darstellung eines Schaufelkanals eines Verzo¨gerungsgitters. A: qualitative
Druck- und Machzahlverla¨ufe; B - D: Sekunda¨rstro¨mung
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Fu¨nf Wirbelsysteme, welche die Sekunda¨rstro¨mung im Schaufelkanal eines Verdichtergitters dominie-
ren, sind in Abb. 2.13 B bis D schematisch dargestellt und sollen im Folgenden kurz beschrieben
werden. Liegt ein radialer Spalt zwischen Schaufel und Geha¨use vor, stellt sich je nach Druckgefa¨lle
von Druck- zu Saugseite eine Ausgleichstro¨mung u¨ber den Spalt ein, welche eine Rotation aufweist.
Diese Spaltu¨berstro¨mung mischt und verbindet sich saugseitig mit der Geha¨usegrenzschichtstro¨mung
und bildet ein Wirbelsystem, was saugseitig stromab und auch in den Kanal konvektiert (siehe
Abb. 2.13 B ). Die Schaufelu¨berstro¨mung ist bei inzidenzfreier Zustro¨mung an der Vorderkante recht
klein und steigt im ersten Drittel bis zum Schaufelbereich ho¨chster druck-zu-saugseitiger Druckdiffe-
renz stark an. Wird die Schaufel jedoch unter einer starken, vor allem positiven Inzidenz angestro¨mt,
kann sich schon im Bereich der Vorderkante ein starkes Druckgefa¨lle u¨ber den Spalt auspra¨gen, was
zu hohen Spaltu¨berstro¨mungen fu¨hrt. Dies bewirkt ein deutlich sta¨rkeres Eindringen des Spaltwirbels
in den Kanal stromab.
Der Kanalwirbel entsteht durch die sogenannte Querstro¨mung im Kanal. Diese stellt sich in den Grenz-
schichtbereichen an Nabe und Geha¨use von der Druck- zur Saugseite ein, da bei anna¨hernd konstantem
Druckgradienten normal zur Stro¨mung u¨ber die gesamte Kanalho¨he die Kru¨mmung der Grenzschicht-
stro¨mung aufgrund der kleineren Geschwindigkeiten steigt. Saugseitig wird die Querstro¨mung von
Geha¨use und Nabe zum gro¨ßten Teil in die Kanalmitte abgelenkt, wodurch sich ein Wirbelsystem,
der Kanalwirbel, entwickelt (siehe Abb. 2.13 C ). Ein kleiner Teil der Querstro¨mung rollt in Rich-
tung der Ecken Geha¨use/Saugseite und Nabe/Saugseite ab und generiert so den Eckenwirbel. Dieser
ist allerdings bei Schaufeln mit Fillet-Radien in der Regel nicht vorhanden. Durch die Generierung des
Kanalwirbels wird die Stro¨mung saugseitig tendenziell zur Kanalmitte abgelenkt. Druckseitig lenkt die
schaufelnahe Stro¨mung allerdings leicht zu den Seitenwa¨nden ab, wo die Querstro¨mung einsetzt. Die-
se leicht entgegengesetzten Stro¨mungsrichtungen der schaufelwandnahen Stro¨mung generiert an der
Hinterkante einen Wirbelsystem, welches naben- und geha¨usenah gegenla¨ufig ist. Desweiteren wird
ein Wirbelsystem, der Hufeisenwirbel, an der Vorderkante durch Aufstauung der wandnahen Grenz-
schicht gebildet (siehe Abb. 2.13 D ). Da der dynamische Druck in der Grenzschicht deutlich kleiner
ist als in der Kernstro¨mung, wird in der Grenzschicht bei der Aufstauung zum Staupunkt hin weni-
ger statischer Druck aufgebaut. Dies induziert einen negativen Druckgradienten von der Kernstro¨mung
zur Grenzschicht und somit eine Ausgleichsstro¨mung, welche rotationsbehaftet ist und eine Ablo¨sung
mit Rezirkulationsgebiet verursachen kann. Durch sta¨ndig nachstro¨mendes Fluid in das Rezirkulati-
onsgebiet wird aus diesem ein Wirbelsystem entlang der Schaufeldruck- und saugseite konvektiert.
Dabei wird der saugseitige Wirbelast mit zunehmender Querstro¨mung stromab der Vorderkante in die
Kanalmitte abgelenkt. Der Hufeisenwirbel tritt grundsa¨tzlich sowohl an Nabe als auch Geha¨use auf,
geha¨useseitig kann ein eventueller Radialspalt und dessen Gro¨ße die Wirbelbildung beeinflussen und
zu einer Interaktion mit dem Radialspaltwirbel fu¨hren.
Der Drall am Austritt eines radialen Diffusors ist in der Regel noch recht hoch. Bei radia-
len Verdichterendstufen in Triebwerksanwendungen ist allerdings eine anna¨hernd drallfreie Ab-
stro¨mung bei mo¨glichst kleiner Machzahl als Eintrittsbedingung in das Brennkammerplenum
gefordert. Daher muss die Nachleitbeschaufelung sehr hohe Umlenkungen in Umfangsrichtung
gewa¨hrleisten (im Fall der Nachleitbeschaufelung der hier untersuchten Stufe sind dies etwa
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60◦). Dies fu¨hrt in der Regel zu relativ langen Schaufeln. Die Kanalho¨he in radialen Diffu-
soren und Ru¨ckfu¨hrkana¨len ist allerdings klein, weshalb Nachleitbeschaufelungen in Radialver-
dichterstufen sehr kleine Ho¨hen-zu-Seitenverha¨ltnisse aufweisen. Somit ist die Durchstro¨mung der
Nachleitbeschaufelung sehr stark sekunda¨rstro¨mungsbehaftet. Um die geforderte Umlenkung er-
reichen zu ko¨nnen, mu¨ssen in erster Linie Ablo¨sungen in der Nachleitbeschaufelung vermieden
werden. Daher werden entweder Schaufelgitter mit sehr kleinem Teilungsverha¨ltnis oder meh-
rere aufeinander folgende Schaufelreihen, zum Beispiel zweireihige Tandem-Gitter, verwendet.
t
a
b
ΓSchaufel1
ΓSchaufel2
abgelo¨ste Stro¨mung
Grenzschicht
Abb. 2.14: Schematischer Vergleich von ein- und
zweireihigen Verdichtergittern
Bei gleicher kombinierter Sehnenla¨nge und
gleichem Teilungsverha¨ltnis neigt eine zwei-
reihige Tandem-Beschaufelung bei gegebener
Umlenkung und a¨hnlicher Profilform weni-
ger zu saugseitiger Stro¨mungsablo¨sung als ei-
ne einreihige Beschaufelung. Eine zweirei-
hige Beschaufelung kann somit bei gegebe-
nem Teilungsverha¨ltnis mehr Umlenkung oh-
ne Stro¨mungsabriß erreichen, als ein einreihi-
ges Gitter. Dies ist hauptsa¨chlich durch die sich
in der zweiten Schaufel neu aufbauende Grenz-
schicht zu erkla¨ren. Schematisch ist dies in
Abb. 2.14 dargestellt. Allerdings generiert eine
Tandem-Beschaufelung auch zwei Nachla¨ufe,
welche die Gitterverluste steigen lassen. Der
Abstand beider Schaufeln in Umfangsrichtung b
muss desweiteren groß genug gewa¨hlt werden,
so dass der Nachlauf der ersten Schaufelreihe
nicht in Wechselwirkung mit der oberfla¨chennahen saugseitigen Stro¨mung des zweiten Gitter gera¨t.
Zusa¨tzlich zu den insgesamt du¨nneren Grenzschichten ko¨nnen sich die beiden Tandem-Schaufeln bei
enger Positionierung zueinander (a und b klein) gegenseitig positiv beeinflussen. Dazu soll hier die
Definition der Zirkulation Γ eingefu¨hrt werden.
ΓSchaufel =
∮
−→c · −→dr (2.23)
Hierbei stellt der Vektor
−→
dr die jeweilige Richtung des Randes des Kontrollvolumens dar, um welches
integriert wird. Die Zirkulation einer Schaufel eines Schaufelgitters kann mit Gl. 2.24 beschrieben
werden. Dabei wird als Kontrollvolumen ein Ausschnitt des Schaufelgitters mit in der Mitte liegen-
der Schaufel und symmetrischen Ra¨ndern gewa¨hlt, von einer stationa¨ren Stro¨mung ausgegangen und
angenommen, dass die Ra¨nder la¨ngs des Kanals gleichgerichtet mit der Stro¨mungsrichtung sind. Die
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Ra¨nder quer zur Stro¨mung entsprechen der Teilung t.
ΓSchaufel = t(c1,u − c2,u) (2.24)
Somit ist die Zirkulation einzig von der Umlenkung der Stro¨mung abha¨ngig. Der Rotationssinn der
Zirkulation ist in Abb. 2.14 dargestellt. Bei naher Positionierung der Schaufeln zueinander bewirkt die
Zirkulation der ersten Schaufel ein leichtes Abflachen der Zustro¨mung zur zweiten Schaufel, was die
saugseitige Beschleunigung nach dem Staupunkt reduziert. Somit wird die zweite Schaufel entlastet
und kann prinzipiell steiler gestaffelt werden. Die zweite Schaufel wiederum hat einen Potentialeffekt
auf die erste Schaufel. Durch eine enge Kopplung wird die hinterkantennahe Stro¨mung an der ersten
Schaufel beschleunigt. Dies versta¨rkt sich noch durch die Zirkulation der zweiten Schaufel. Dadurch
steigt die Zirkulation der ersten Schaufel und somit die Umlenkung.
Durch die ¨Uberlagerung vom radialen und quer zum Kanal in Umfangsrichtung stehenden Druckgradi-
enten verlaufen Druckisolinien im Kanalquerschnitt axialer Schaufelkaskaden stets leicht schra¨g. Bei
Nachleitbeschaufelungen in Umlenkkana¨len versta¨rkt sich dieser Effekt, da der radiale Druckgradient
durch die Kanalkru¨mmung deutlich sta¨rker ausgepra¨gt ist als in einem axialen Gitter. Trotz der kleinen
Kanalho¨hen werden die Schaufeln im Nachleitgitter daher meist positiv geneigt (positive lean), was zu
einer nabenseitigen Kanalentlastung fu¨hrt. Schematisch werden Druckisolinien und Schaufelneigung
in Abb. 2.15 dargestellt. Weiterhin werden Schaufeln von Nachleitgittern trotz geringer Kanalho¨hen
ha¨ufig radial verdreht, um den inhomogenen Anstro¨mprofilen gerecht zu werden. Bei einer Kanalho¨he
von beispielsweise 15mm ko¨nnen leicht Stro¨mungswinkelvariationen von 10◦−15◦ in der Zustro¨mung
des Nachleitapparates auftreten.
Durch Vergleich der Druckgradienten im schaufellosen Umlenkkanal (Abb. 2.12) und im axialen
Verzo¨gerungsgitter (Abb. 2.13), ergibt sich fu¨r den Nachleitapparat insgesamt ein sehr komplexes
Stro¨mungsfeld. Im Falle einer zweireihigen Tandem-Beschaufelung, bei der die erste Schaufel in der
ersten 90◦-Kru¨mmung und die zweite Schaufel hinter dem Scheitelpunkt eingesetzt ist, kann auf fol-
gende Belastungsa¨nderung im Kanal geschlossen werden. Geha¨useseitig wirkt der vordere Bereich der
ersten Schaufelreihe stabilisierend auf die Geha¨usegrenzschicht, solange die Stro¨mung an der Schau-
fel beschleunigt wird. Setzt die Verzo¨gerung an der Schaufel ein, wird vor allem die geha¨useseitige
Grenzschicht sta¨rker belastet. Starke Ablo¨segefahr besteht somit im hinteren Eckenbereich zwischen
Schaufelsaugseite und Geha¨use. Dabei wird die geha¨useseitige Grenzschicht aufgrund ihrer bis dahin
viel gro¨ßeren Laufla¨nge und somit deutlich ho¨heren Grenzschichtdicke zuerst ablo¨sen. Im Bereich der
zweiten Schaufel hinter dem Scheitelpunkt des Kanals wirkt die potentiell beschleunigte Stro¨mung am
Geha¨use stabilisierend auf die Saugseitenumstro¨mung der Schaufel. Nabenseitig wiederum versta¨rkt
sich durch saugseitennahe Verzo¨gerung sowie Verzo¨gerung im Kanal allgemein die Ablo¨segefahr.
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Abb. 2.15: Notwendigkeit der Schaufelneigung bei Beschaufelungen in Umlenkkana¨len
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2.3 Betriebsverhalten
Verdichter fu¨r Flugtriebwerke werden entsprechend des geforderten Einsatzprofils des Triebwerks aus-
gelegt. Je nach Missionsprofil und sich einstellenden Umgebungsbedinungungen kann der Betrieb-
spunkt des Verdichters dabei deutlich vom aerodynamischen Auslegungspunkt abweichen. Daher ist
die genaue Kenntnis u¨ber das Betriebsverhalten der einzelnen Turbo-Komponenten unter Teillast von
besonderer Bedeutung. Dies kann durch numerische Nachrechnungen oder experimentelle Vermessung
erfolgen. Zur ¨Ubertragbarkeit der jeweiligen Komponenten aufeinander (z.B. Koppelung Niederdruck-
zu Hochdruckverdichter) werden Betriebsparameter dimensionslos in Kennfeldern aufgetragen. Dies
wird im na¨chsten Unterkapitel na¨her beschrieben. Im zweiten Unterkapitel wird speziell auf die Stabi-
lita¨tsgrenze einer Radialverdichterstufe eingegangen.
2.3.1 Verdichterkennfeld
Ein Verdichterkennfeld stellt die Abha¨ngigkeiten der Parameter Druckaufbau, Durchsatz, Drehzahl und
Wirkungsgrad zueinander dar. Dies geschieht zum besseren Vergleich verschiedener Verdichterstufen
zueinander meist dimensionslos. Den gro¨ßten Einfluss auf die Betriebscharakteristik eines Radialver-
dichters haben dabei die axiale Zustro¨mmachzahl und die Umfangsmachzahl am Laufradaustritt. Daher
werden diese Gro¨ßen in Form eines reduzierten Massenstroms und einer reduzierten Drehzahl anstel-
le der absoluten Parameter in der Kennfelddarstellung verwendet. Die jeweiligen Herleitungen der
Kennfeldgro¨ßen werden im Detail in Kapitel 4.3.2 aufgezeigt. Abha¨ngigkeiten des Betriebsverhaltens
gegenu¨ber weiteren dimensionslosen Gro¨ßen (z.B. Reynoldszahl, relativem Radialspalt etc.) ko¨nnen
nachtra¨glich durch Korrekturansa¨tze beru¨cksichtigt werden.
Abb. 2.16 zeigt ein Kennfeld einer Triebwerksradialverdichterstufe, welches von Kunte (2013) vermes-
sen wurde. Die Stufe a¨hnelt stark dem in dieser Arbeit untersuchten Verdichter. Zwei Betriebslinien fu¨r
unterschiedliche Flugzusta¨nde stellen stationa¨re Betriebsbereiche der Radialverdichterstufe im Trieb-
werk dar. Der Auslegungspunkt liegt auf der Betriebslinie fu¨r den Ho¨henflugfall und ist in der Regel
der Betriebszustand, in dem das Triebwerk die meiste Zeit betrieben wird. Wird der Brennstoffmas-
senstrom zur Brennkammer und somit die Turbineneintrittstemperatur gesenkt, verschiebt sich der
Betriebspunkt entlang der Betriebslinie zu kleinerem Druckverha¨ltnis. Bei Lastwechseln folgt der Be-
triebszustand nicht genau der Betriebslinie. Bei Drehzahlerho¨hung wird die Verdichterstufe, je nach
Tra¨gheit der Welle, sta¨rker angedrosselt, bevor sich wieder ein stationa¨rer Betriebszustand einstellt.
Bei Drehzahlreduktion wird die Stufe tempora¨r entdrosselt. Die Betriebslinie liegt zwischen Schluck-
und Pumpgrenze, welche auch die Breite des Kennfeldes definieren. In der Schluckgrenze wird der
Stro¨mungszustand in einem bestimmten Querschnitt der Verdichterstufe kritisch und somit dort die
ho¨chste Massenstromdichte erreicht. Eine weitere Durchsatzsteigerung ist nicht mo¨glich. Bei beschau-
felten Diffusoren sperrt meist der engste Querschnitt im Diffusoreintritt, bei Stufen mit schaufellosem
Diffusor sperrt in der Regel der Laufradeintritt. Radialverdichterstufen mit beschaufelten Diffusoren
weisen in der Regel steile, fast senkrechte Schluckgrenzen auf. Der Diffusorhals ist dabei komplett ge-
sperrt und la¨sst so gut wie keine Informationsausbreitung in der Stro¨mung stromauf zum Laufrad zu.
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Abb. 2.16: Kennfeld einer Radialverdichterstufe und Betriebslinien im Einsatz als radiale Endstufe in
einem Zwei-Wellen Turbofan-Triebwerk mit axial/radialem Verdichter (nach Kunte (2013))
Die Pumpgrenze ist die Stabilita¨tsgrenze der Verdichterstufe. Dieser Bereich darf im Betrieb in keinem
Fall erreicht werden. Auf die Stabilita¨tsgrenze einer Radialverdichterstufe wird im na¨chsten Unterab-
schnitt eingegangen. Der jeweilige Betriebspunkt der Verdichterstufe muss daher stets ausreichend
Abstand zur Pumpgrenze aufweisen. Der sogenannte Pumpgrenzabstand ist bei Radialverdichtern wie
folgt definiert.
∆πPG = 1− m˙red,PG · (πBP − 1)
m˙red,BP · (πPG − 1)) (2.25)
Dabei werden Massenstrom und Druckverha¨ltnis entlang der jeweiligen Linie konstanter Drehzahl ein-
gesetzt. Obwohl im Triebwerk eine Betriebspunktvera¨nderung stets mit einer Vera¨nderung der redu-
zierten Drehzahl einhergeht, werden bei numerischen Nachrechnungen und experimentellen Vermes-
sungen eines Verdichterkennfelds meist Betriebspunkte entlang Linien konstanter reduzierter Drehzah-
len ermittelt.
Kunte (2013) implementierte das in Abb. 2.16 experimentell vermessene Kennfeld einer Radialver-
dichterstufe in ein generisches Modell eines Zweiwellen-Turbostrahltriebwerks mit axial-radialem Ver-
dichter und berechnete mit Hilfe des Kreisprozess-Simulationsprogramms GasTurb die eingezeichne-
ten Betriebslinien der einzelnen Verdichtertufe fu¨r den Bodenstand- und Ho¨henflugfall. Es wird deut-
lich, dass die Verdichterstufe wa¨hrend einer Flugmission in einem relativ kleinen Bereich reduzierter
Drehzahlen betrieben wird.
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2.3.2 Stabilita¨tsgrenze
Bei Verdichtern wird zwischen aerodynamisch instabilen und betriebsinstabilen Zusta¨nden unterschie-
den. Erstere ko¨nnen lokaler Art sein und nur begrenzte Auswirkung auf das Betriebsverhalten des
Gitters, der Stufe oder des gesamten Verdichters haben. Aerodynamische Instabilita¨ten sind meist
durch auftretende Ablo¨sungen induziert. Diese wachsen an und fu¨hren entweder zu einem vera¨nderten
aber wieder stabilen Betriebszustand oder bewirken dauerhafte Instabilita¨t. In zweiterem Fall wird das
Betriebsverhalten des kompletten Verdichters beeintra¨chtigt. Typisches Beispiel fu¨r eine lokale aero-
dynamische Instabilita¨t ist eine rotierende Ablo¨sung (englisch
”
rotating stall“), ein betriebsinstabiler
Zustand ist das sogenannte Verdichterpumpen (englisch
”
surge“).
Ein Verdichter ist geometrisch (Schaufelmetallwinkel, Naben- und Geha¨useradius etc.) auf einen
bestimmten Betriebspunkt ausgelegt, bei welchem die dann vorliegende Stro¨mungskinematik
(Stro¨mungswinkel) optimal auf die Geometrie abgestimmt ist. Im Off-Design dagegen kann es zu
deutlichen Fehlanstro¨mungen kommen, welche in der Regel Abreißvorga¨nge an der Beschaufelung
bewirken. Diese ko¨nnen umfangssymmetrisch, also bei allen Schaufeln einer Reihe gleichermaßen,
oder umfangsasymmetrisch nur bei einzelnen Schaufeln oder bei allen Schaufeln aber mit unterschied-
licher Gro¨ße, auftreten. Bei umfangsasymmetrischen Abreißvorga¨ngen kann es zu in Umfangsrichtung
umlaufenden Vera¨nderungen der Zustro¨mung kommen, was ebenfalls in Umfangsrichtung wandernde
Ablo¨segebiete hervorruft. Dieser Rotating Stall la¨uft in Rotorgittern entgegen der Rotationsrichtung, in
Statorgittern in Rotationsrichtung des Rotors um. Es wird dabei zwischen Ausbreitung (nur im Spitzen-
bereich der Schaufel oder u¨ber die gesamte Schaufelho¨he) und Anzahl der abgelo¨sten Bereiche (Stall-
Zellen) unterschieden. Wachsen die Ablo¨segebiete zunehmend an und vera¨ndern sich ebenfalls in ihrer
Anzahl, liegt ein instabiler Betriebszustand vor. Dieser kann bei zunehmender Beeinflussung des Ver-
dichterdruckaufbaus zu einsetzendem Verdichterpumpen fu¨hren. Bleiben Anzahl der Stall-Zellen und
Gro¨ße der Ablo¨segebiete konstant, liegt ein stabiler Verdichterbetriebspunkt vor. Die Ablo¨segefahr
durch zunehmende positive Inzidenz steigt bei zunehmender Androsselung entlang einer Linie kon-
stanter Drehzahl und bei abnehmendem Massenstrom entlang einer Betriebslinie.
Verdichterpumpen ist eine den Gesamtverdichter betreffende Instabilita¨t, bei welcher es zu mehr oder
weniger starken Schwankungen des Durchsatzes kommen kann. Beim Verdichterpumpen wird im Ge-
gensatz zu Rotating Stall die Stro¨mung als Umfangssymmetrisch aber vera¨nderlich in Maschinenrich-
tung angesehen. Das Betriebsverhalten des gesamten Verdichters wird stark beeinflusst, im negativsten
Fall setzt Ru¨ckstro¨mung durch die Maschine ein. Fluktuationen in Massenstrom und Druck sind von
der Gro¨ße des Durchsatzes und des Druckaufbaus der gesamten Maschine. Gleichwohl die Frequenz
von Pumpzyklen deutlich kleiner ist als die charakteristischen Frequenzen des Rotating Stalls, wird
die Maschine beim Verdichterpumpen mechanisch so hoch belastet, dass Zersto¨rung an Beschaufelung
oder Lagern eintreten kann.
Zum Versta¨ndnis des Verdichterpumpens muss der Verdichter stets in Zusammenhang mit der Anlage,
also des stromauf oder stromab liegenden Verbrauchers gesehen werden. In Abb. 2.17 ist schema-
tisch eine Linie konstanter Drehzahl einer Verdichterstufe sowie mehrere Verbraucherlinien in einem
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π − m˙-Diagramm dargestellt. Die Steigung der Verdichterkennlinie hin zu kleinen Massenstro¨men ist
dabei stark abha¨ngig von Ablo¨sevorga¨ngen in den Gittern, welche die Fa¨higkeiten des Verdichters zum
Druckaufbau sukzessiv verringern. Zwei Schaltbilder von Verdichter und Verbraucher (in diesem Fall
eine Drossel) sind ebenfalls dargestellt.
π
m˙
AB
CD
Rohr
Plenum
(a)
(b)
Drossel
Verdichter
1 2 3 4
Abb. 2.17: Verdichter- und Verbraucherkennlinien und 1-D-Ersatzschaltbilder
Im Fall (a) wird das gesamte System ohne Volumen und Tra¨gheitseinfluss angenommen. Fu¨r eine kleine
Sto¨rung des Massenstroms hin zu einem kleineren Wert, sind die Betriebspunkte des Verdichters auf
den Verbraucherlinien A bis C stabil. Sinkt der Massenstrom, vera¨ndert sich jeweils der Druckabfall
an der Drossel sta¨rker als am Verdichter. Auf den Linien A und B steigt der Druck u¨ber den Verdichter
sogar. Folgend wird der Massenstrom dann jeweils wieder steigen und der vorherige Betriebspunkt
stellt sich als Gleichgewichtszustand wieder ein. Ab dem Betriebspunkt auf der Drossellinie D sinkt
der Druckaufbau u¨ber den Verdichter bei einer Verringerung des Massenstroms allerdings sta¨rker als
u¨ber die Drossel. Somit wird der Massenstrom weiter fallen und der Betriebszustand bleibt instabil.
Daher kann als sogenanntes statisches Stabilita¨tskriterium die Ungleichung 2.26 genutzt werden. Ist
diese erfu¨llt, liegt Stabilita¨t vor.
dπV
dm˙
<
dπDr
dm˙
(2.26)
Wird wie im Schaltbild (b) zwischen dem Verdichter und der Drossel eine bestimmte Masse Luft ange-
nommen, kann mittels einer eindimensionalen Stabilita¨tsanalyse ein Stabilita¨tskriterium des Systems
angegeben werden. Alle Stro¨mungsgro¨ßen weisen dabei einen zeitmittleren und einen fluktuierenden
Anteil auf (z.B. p = p+ p′). Folgende Vereinfachungen werden bei den jeweiligen Komponenten des
Systems getroffen.
• Verdichterstufe und Drossel weisen keine Stro¨mungstra¨gheiten auf und folgen instationa¨r
ihren stationa¨ren Charakteristiken. Weiterhin sind Verdichtereintritts- und Drosselaustrittsdruck
konstant. Es gilt
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(
dπV
dm˙
)
=
p′2
m˙′1
&
(
dπDr
dm˙
)
=
p′3
m˙′3
wobei sich die Druckaufbau- und Massenstroma¨nderungen um den schwankenden Betriebs-
zustand linear zueinander verhalten. Desweiteren gilt u¨ber den Verdichter der Massenerhalt
der fluktuierenden Gro¨ßen m˙′1 = m˙′2. Dementsprechend gleichen Verdichterstufe und Drossel
mechanischen Da¨mpfern, welche die Energieumsetzung des Systems definieren.
• Die Stro¨mung in Rohrstu¨cken weist die Systemtra¨gheit auf. Mit Hilfe des Impulssatzes la¨sst
sich das instationa¨re Verhalten der Rohrstro¨mung mit
p′2 − p′3 = LA ·
dm˙′3
dt
beschreiben, wobei L und A die La¨nge und den Querschnitt des Rohres darstellen.
• Das Plenum speichert Energie, weist aber keine Tra¨gheitseigenschaft auf. Die Umwandlung von
kinetischer Energie in statische Enthalpie (Druck) kann wie folgt beschrieben werden:
m˙′2 − m˙′3 = Va ·
dp′3
dt
Dabei stellt V das Plenumsvolumen und a die Schallgeschwindigkeit in Ebene 3 dar.
Fu¨r die fu¨nf Stro¨mungsgro¨ßen (m˙′1, m˙′2, m˙′3, p′2, p′3) stehen also fu¨nf Gleichungen zur Verfu¨gung. Fu¨r
eine beliebige Sto¨rgro¨ße z kann somit eine Bewegungsgleichung (2.27) hergeleitet werden. Diese Her-
leitung kann in Greitzer (1981) und Cumpsty (2004) nachvollzogen werden.
LV
Aa2
dπDr
dm˙
d2z
dt2
+
(
L
A
− dπV
dm˙
dπDr
dm˙
V
a2
)
dz
dt
+
(
dπDr
dm˙
− dπV
dm˙
)
z = 0 (2.27)
Dabei ist die Eigenfrequenz des Systems abha¨ngig von der Helmholtzfrequenz von Rohr und Plenum
als auch der Verdichter- und Drosselcharakteristik, wie Gl. 2.28 aufzeigt.
ω2 =
Aa2
LV
(
dπDr
dm˙ − dπVdm˙
dπDr
dm˙
)
= ω2Helmholtz
(
dπDr
dm˙ − dπVdm˙
dπDr
dm˙
)
(2.28)
Das dynamische Stabilita¨tskriterium kann u¨ber den Da¨mpfungsterm (zweiter Term in Gl. 2.27), wel-
cher nicht negativ werden darf, wie folgt aufgestellt werden.
dπV
dm˙
<
La2
AV dπDrdm˙
(2.29)
Diesem Stabilita¨tskriterium hinterliegt eine deutlich realistischere Abbildung eines Verdichters wel-
cher Teil eines Triebwerks oder in einen Pru¨fstand integriert ist. Es wird deutlich, dass die Lage
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der Stabilita¨tsgrenze neben der Verbrauchercharakteristik auch von geometrischen Dimensionen (L,
A und V) und dem thermodynamischen Zustand (a) stromab des Verdichters abha¨ngt. Bei steigendem
Plenumsvolumen, steigendem Rohrdurchmesser und sinkender Rohrla¨nge verschiebt sich die Stabi-
lita¨tsgrenze zum Punkt des maximalen Verdichterdruckverha¨ltnisses (Schnittpunkt mit B in Abbildung
2.17). Ebenfalls ist die Frequenz des Pumpzyklus abha¨ngig von Geometrie und thermodynamischem
Zustand stromab des Verdichters als auch von den Verdichter- und Verbrauchercharakteristiken, wie
Gleichung 2.28 zeigt. Ein zunehmendes Volumen zwischen Verdichter und Drossel la¨sst die Frequenz
des Pumpzyklus sinken.
In einer Radialverdichterstufe mit beschaufeltem Diffusor ko¨nnen hinsichtlich Rotating Stall und Ver-
dichterpumpen zwei Komponenten kritisch werden. Im Laufradeintrittsbereich (englisch
”
inducer“)
kann es bei starker Androsselung oder kleiner Drehzahl zu saugseitigem Ablo¨sen kommen. Wie bei
Axialverdichterrotoren auch, setzt der Abreißvorgang in der Regel geha¨useseitig ein, da dort zuerst die
gro¨ßten Inzidenzen auftreten. In Folge dessen kann es zu Rotating Stall kommen. Meist fu¨hrt dieser
Inducer-induzierte Stall allerdings nicht zum Zusammenbruch der gesamten Laufradstro¨mung, da auf-
grund des Zentrifugaleffekts auch bei hoher Versperrung der Schaufelkana¨le Druck aufgebaut werden
kann. Da die Kennfeldbreite eines Radiallaufrades in der Regel gro¨ßer ist als die eines beschaufelten
Diffusors, pra¨gt dieser der Radialstufe meist auch die Grenzen an Durchsatz und Stabilita¨t auf. Da-
bei kann es im Diffusoreintrittsbereich zu starker Ablo¨sung und einsetzendem Rotating Stall kommen.
Hierbei ist die Stro¨mung im halbbeschaufelten Bereich besonders kritisch, da hier bei zunehmender
Androsselung die ho¨chsten positiven Druckgradienten in Stro¨mungsrichtung vorliegen. Ein Zusam-
menbrechen der Stro¨mung im halbbeschaufelten Bereich (durch starken Druckabfall in diesem) fu¨hrt
daher meist auch zum Zusammenbruch der gesamten Stufendurchstro¨mung.
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In diesem Kapitel wird zuna¨chst die Entwicklung von Pipe-Diffusoren und Ru¨ckfu¨hrsystemen in den
letzten Jahrzehnten zusammengefasst. Es folgt ein kurzer Abriß u¨ber bestehende Literatur aus dem
Bereich der Verdichter-Instabilita¨t. Daraufhin werden bisherige Forschungsta¨tigkeiten der Gruppe
”
Triebwerksradialverdichter“ des Instituts fu¨r Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen zusammen-
gefasst. Dies soll helfen, die vorliegende Arbeit neben ihrer fachlichen Zielsetzung auch im Kontext
des u¨bergeordneten Industrieprojektes zu verstehen. Die Zielsetzungen dieser Arbeit selbst werden
abschließend im letzten Unterkapitel vorgestellt.
3.1 Pipe-Diffusoren
Pipe-Diffusoren werden heute von zwei Triebwerksherstellern in Flugtriebwerken kleinerer Leistungs-
klasse eingesetzt. Pratt & Whitney Canada setzt den Pipe-Diffusor in Hochdruckradialverdichtern von
Mantelstromtriebwerken kleinerer Schubklasse (PW300, PW500), Turboproptriebwerken (PW100) so-
wie Wellenleistungstriebwerken (PW100T, PW200) ein. Ebenfalls verbaut GE Aviation Radialver-
dichterstufen mit Pipe-Diffusoren in kleineren Mantelstromtriebwerken (CFE738) und Wellenleis-
tungstriebwerken (GE38). In der Literatur finden sich mit wenigen Ausnahmen dementsprechend vor-
nehmlich Arbeiten aus dem Umfeld dieser beiden Firmen. Insgesamt ist die Anzahl vero¨ffentlichter
Arbeiten zum Thema Pipe-Diffusor u¨berschaubar.
Erste Arbeiten zum Pipe-Diffusor werden in der Patentschrift von Vrana (1966) festgehalten, welcher
seinerzeit bei United Aircraft of Canada (heute P&W Canada) bescha¨ftigt war. Der Pipe-Diffusor wird
in diesem Patent zur Verzo¨gerung von sub-, trans- und supersonischen Diffusorzustro¨mungen in Ra-
dialverdichterstufen mit einhergehenden geringen Eintrittsverlusten und einem geringen Fertigungs-
aufwand vorgestellt. Konstruktiv handelt es sich bei Vrana (1966) um in Umfangsrichtung geneigte
konische Bohrungen in einen Metallring, welche auf einem Radius nahe des Laufradaustrittradius tan-
gential enden. Da die Bohrungsdurchmesser gro¨ßer als die jeweiligen Absta¨nde der Bohrungsmittelli-
nien auf dem tangential endenden Radius sind, durchdringen sich die Bohrungen im vorderen Bereich.
Dadurch entstehen scharfkantige elliptische Vorderkanten. An den Austrittsbohrungen des Ringteils
werden Rohrstu¨cke mit 90◦-Kru¨mmung angebracht, so dass die Stro¨mung wieder in die axiale Rich-
tung umgelenkt wird.
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Den von Vrana (1966) beschriebenen Diffusor untersucht Kenny (1969) erstmals experimentell mit
zwei unterschiedlichen Laufra¨dern, welche transonisch abstro¨men. Zum Vergleich werden ein Keil-
schaufeldiffusor als auch ein aerodynamisch profilierter Diffusor vermessen. In Druckaufbau und Wir-
kungsgrad u¨bersteigen die Leistungsdaten der Stufen mit Pipe-Diffusor die der beiden Vergleichsstu-
fen deutlich. Ebenfalls weisen die Stufen mit Pipe-Diffusor eine gro¨ßere Kennfeldbreite als die Stu-
fe mit Keilschaufeldiffusor auf. Die Untersuchung zeigt ebenfalls einen positiven Einfluss des durch
die ¨Uberstro¨mung der erweiterten Vorderkanten (
”
ridges“) induzierten gegenla¨ufigen Wirbelpaares auf
die Stro¨mungsstabilita¨t im Diffusoreintritt. Aufgrund besserer Durchmischung im Diffusoreintritt wird
die Blockage am Diffusorhals reduziert. Ebenfalls wechselt die Stro¨mung vom Diffusoreintritt in den
Diffusorkanal schneller ihren Charakter einer drallbehafteten Stro¨mung in eine geradlinige drallfreie
Stro¨mung. Kenny (1969) untersucht ebenfalls den Einfluss der La¨nge des Diffusorhalses auf die Leis-
tungsdaten des Diffusors, wobei ein kurzer Hals deutlich bessere Ergebnisse erzielt als ein langer Hals.
Hinsichtlich der Kennfeldbreite bestimmt der Pipe-Diffusor sowohl Schluck- als auch Pumpgrenze
der Stufe. In Kenny (1970) wird vor allem die reduzierte Diffusorhals-Blockage bei supersonischen
Anstro¨mbedingungen beschrieben. Desweiteren wird hervorgehoben, dass die dreidimensionale ellip-
tische Vorderkantenform des Diffusors besser an das inhomogene Diffusoranstro¨mprofil angepasst ist
als gerade Vorderkanten.
Groh et al. (1970) untersucht experimentell drei Pipe-Diffusoren mit jeweils unterschiedlichen Passa-
genzahlen und einen zweireihigen aerodynamisch profilierten Diffusor. Das Laufrad der Stufe weist
hierbei ein hohes Nabenverha¨ltnis auf, welches bei Radiallaufra¨dern als Endstufe kombinierter Ax-
/Rad-Verdichter notwendig ist. Alle drei Stufen mit Pipe-Diffusoren weisen einen ho¨heren Wirkungs-
grad und ein ho¨heres Druckverha¨ltnis gegenu¨ber der Stufe mit aerodynamisch profiliertem Diffusor
auf. Der Pipe-Diffusor mit kleinster Passagenzahl zeigt dabei die ho¨chste Kennfeldbreite, ohne dass
diese Stufe signifikant an Wirkungsgrad oder Druckaufbau gegenu¨ber den anderen Pipe-Diffusorstufen
verliert. Reeves (1977a) und Elder und Gill (1984) besta¨tigen diese Beobachtung. Reeves (1977a) unter-
sucht weiterhin den Einfluss unterschiedlicher Diffusorhals-Querschnittsformen auf die Diffusorleis-
tung. Dabei zeigt ein Pipe-Diffusor mit quadratischem Hals und leichten Eckenverrundungen deutlich
ho¨here Verluste und eine ho¨here Blockage als Diffusoren mit Halsquerschnitten welche jeweils zwei
halbrunde Seiten und zwei geradlinige Seiten aufweisen. Im Vergleich zu einem Basisdiffusor mit
kreisrundem Querschnitt weist speziell ein Diffusor mit halbrunder Nabe und Geha¨use und geradlini-
ger Druck- und Saugseite keinerlei Unterschiede hinsichtlich Verlust und Druckaufbau auf. Somit zeigt
Reeves, dass Abweichungen von der kreisrunden Referenzgeometrie durchaus gleiche Leistungsdaten
liefern ko¨nnen, sofern Kernmerkmale wie die verla¨ngerten Vorderkanten-Ka¨mme erhalten bleiben.
Eine experimentelle Untersuchung von Pipe-Diffusoren mit unterschiedlichen Halsquerschnittsdurch-
messern und unterschiedlichen Passagenzahlen fu¨hrt Bennett et al. (1998) durch. Dabei werden die
Pipe-Diffusoren gema¨ß der geometrischen Grundform nach Vrana (1966) mit Hilfe einer Berech-
nungsmethode von Herbert (1980) und Came und Herbert (1980) ausgelegt. Hinsichtlich einer op-
timalen Halsquerschnittsgro¨ße findet Bennett heraus, dass der Stufenauslegungspunkt mo¨glichst nahe
an der Schluckgrenze liegen sollte (97-98% des Schluckgrenzmassenstroms). Die Schluckgrenze wird
durch die Gro¨ße des Halsquerschnitts (und der Schaufelzahl) definiert. Hinsichtlich des Einflusses von
34
3.1 Pipe-Diffusoren
Halsquerschnittsgro¨ße und somit Seitenwandaufweitung von Laufradaustritt zum Diffusorhals kann
auch eine Kennfelderweiterung bei kleinerer Passagenzahl und gro¨ßerem Halsquerschnitt festgestellt
werden. Dabei sind kaum Vera¨nderungen in Verlust und Druckaufbau zu beobachten, was Bennett mit
einer Kompensation der reduzierten Verluste bei geringerer benetzter Oberfla¨che durch erho¨hte Ver-
luste bei ho¨herer Seitenwandaufweitung erkla¨rt.
Roberts und Steed (2004) untersuchen eine Radialverdichterstufe mit einem Pipe-Diffusor nume-
risch mit stationa¨rer CFD. Der Diffusor weist die gleiche Eintrittsgeometrie wie in Vrana (1966)
beschrieben auf, besitzt im Abstro¨mbereich allerdings lange verwundene und in axiale Richtung ge-
kru¨mmte Rohrstu¨cke, welche als sogenannte
”
fishtail“-Diffusoren bekannt sind und den aktuellen Stan-
dardnachleitapparat von P&W Canada darstellen. Die numerischen Ergebnisse werden mit Stufen-
Messergebnissen verglichen. Zur Pumpgrenze hin weisen sowohl Rechnung als auch Messungen ein
kurzzeitiges Absinken im Stufendruckverha¨ltnis auf, wonach auf niedrigerem Druckniveau das Druck-
verha¨ltnis bis zur Pumpgrenze wieder leicht ansteigt. Dieser Druckeinbruch geschieht im Diffusor, wird
aber nicht weiter analysiert. Bourgeois et al. (2009) untersucht ebenfalls eine Radialverdichterstufe mit
Pipe- und Fishtail-Diffusor, wobei neben Stufen- und Diffusorkennfeld auch Detailergebnisse in Form
von Geschwindigkeitsprofilen im Diffusor gezeigt werden. Verglichen werden numerische Ergebnisse
unter anderem mit Ergebnissen aus laser-optischen LDV-Vermessungen. Dabei zeigt sich, dass die Stu-
fencharakteristiken numerisch gut abgebildet werden, die CFD-Ergebnisse den Grenzschichtaufbau im
Diffusor allerdings deutlich u¨berscha¨tzen.
Eine abgewandelte Form des Pipe-Diffusors mit teils ebenen, teils kreisrunden Seitenwandfla¨chen wird
im Patent von Bryans (1986) pra¨sentiert. Bei diesem Pipe-Diffusor handelt es sich um die von GE Avia-
tion genutzte Bauform. Der Diffusorhals weist kreisrunde Naben- und Geha¨useseiten auf, wohingegen
Druck- und Saugseite geradlinig sind. Diese Diffusorhalsgeometrie a¨hnelt stark einer untersuchten
Variante von Reeves (1977a). Insgesamt kann dieser Pipe-Diffusor als Mischform zwischen dem kreis-
runden Diffusor nach Vrana (1966) und einem ebenen Kanaldiffusor angesehen werden.
Wallis et al. (2002) untersucht eine Radialverdichterstufe mit Pipe-Diffusor a¨hnlich dem nach Bryans
(1986) mit stationa¨rer CFD und vergleicht Ergebnisse mit Pru¨fstandsmessungen. Dabei fu¨hrt er iso-
lierte Simulationen von Laufrad und Diffusor als auch kombinierte Stufensimulationen durch. Isolierte
Laufrad- und kombinierte Stufensimulationen zeigen relativ gute ¨Ubereinstimmung zu experimentell
ermittelten Daten wohingegen die isolierten Simulationen des Pipe-Diffusors zu erheblichen Unter-
schieden im Ergebnis kommen. Auch Srivastava et al. (2004) fu¨hrt stationa¨re CFD-Simulationen an
einer Radialverdichter nach GE-Bauart durch, erweitert das Modell aber um den beschaufelten Nach-
leitapparat mit Kanalumlenkung. Auch hier ko¨nnen gute ¨Ubereinstimmungen zwischen Numerik und
Experiment aufgezeigt werden. Gould et al. (2007) untersucht die GE-Radialverdichterstufe mit Pipe-
Diffusor instationa¨r und zeigt starke flukturierende Schaufelbelastungen im hinteren Laufradbereich
auf, welche durch die Laufrad/Diffusor-Interaktion angeregt werden.
Im Patent von Moussa et al. (2003) wird eine weitere Pipe-Diffuor Bauform gezeigt, welche im Ver-
gleich zu Bryans (1986) eine leicht vera¨nderte hintere Kanalform aufweist. Weiterhin wird eine Schau-
fel in den Diffusorkanal getaucht, welche als Stro¨mungsteiler dient und entlang des gesamten anschlie-
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ßenden Umlenkkanals verla¨uft. Im Umlenkkanal sind weiterhin Teilungsschaufeln eingebracht. Diese
Bauform kommt der in dieser Studie untersuchten Diffusorbauform sehr nahe. Dieser Diffusor soll
durch ein optimiertes Fla¨chenverha¨ltnis im hinteren Diffusorbereich und vermindertem Grenzschicht-
wachstum (geringerer Blockage) einen ho¨heren Druckaufbau und verminderte Verluste ermo¨glichen.
Gleichzeitig wird die radiale Auslenkung des Umlenkkanals im Vergleich zur zuvorigen Bauart deut-
lich verkleinert.
Pipe-Diffusoren mit variabler Geometrie fu¨r Anwendungen in Ka¨ltemaschinen sind Gegenstand der
Arbeiten von Salvage (1997) und Salvage (1999). Durch den Anspruch sehr großer Kennfeldbreite
bei hohem Druckaufbau wird ein Diffusor mit in Umfangsrichtung verdrehbarem Diffusoreintrittsbe-
reich untersucht, welcher eine reine Androsselung des Laufrades durch Verkleinerung des Halsquer-
schnitts bewirken kann. Bei einem weiteren Diffusor wird die Wiedereinblasung von Luft aus dem
Stufenaustritt am Diffusoreintritt untersucht, welche den Pipe-Diffusor unabha¨ngiger gegenu¨ber Inzi-
denzvera¨nderungen bei sta¨rkerer Androsselung machen soll. Beide Methoden wirken sich positiv auf
die Kennfeldbreite aus. Salvage nutzt bewusst Pipe-Diffusoren, da diese wie zuvor beschrieben hohen
Druckaufbau und Wirkungsgrad bei akzeptabler Kennfeldbreite gewa¨hrleisten.
Weitere umfangreiche Arbeiten zum Pipe-Diffusor in GE-Bauweise und entsprechenden Nachleitap-
paraten, welche am Institut fu¨r Strahlantriebe und Turboarbeitsmaschinen durchgefu¨hrt wurden, sind
im Abschnitt 3.4 zusammengefasst.
3.2 Ru¨ckfu¨hrsysteme
Das Ru¨ckfu¨hrsystem einer Triebwerksradialverdichterstufe fu¨hrt die Stro¨mung entweder einer
na¨chsten Verdichterstufe, oder im Falle einer radialen Endstufe dem Brennkammerplenum zu. Dabei
muss die Stro¨mung zum einen in der meridionalen Ebene umgelenkt werden, zum anderen muss in der
Stro¨mung je nach gefordertem Abstro¨mprofil Drall abgebaut werden. Beides kann nacheinander oder
gleichzeitig geschehen. Die Umlenkung in der meridionalen Ebene geschieht durch die Kru¨mmung
des Kanals, die Drallentnahme wird in der Regel durch eine Beschaufelung bewerkstelligt.
In den Arbeiten Monson et al. (1990) und Monson und Seegmiller (1992) wird die zweidimensionale
Durchstro¨mung einer 180◦-Umlenkung experimentell mit Hilfe von LDV-Messungen und numerisch
mit einem RANS-Lo¨ser mit unterschiedlichen Turbulenzmodellen untersucht. Dabei wird an der kon-
kaven Außenseite eine Verzo¨gerung in den ersten 90◦ und eine Beschleunigung in den zweiten 90◦
beobachtet. An der konvexen Innenseite beschleunigt die Stro¨mung zuna¨chst in den ersten 90◦ und
verzo¨gert kurz vor Austritt aus der Umlenkung in der zweiten Ha¨lfte. Deutliche Steigerungen des
Turbulenzgrades werden an der konkaven Außenseite beobachtet, wa¨hrend der Turbulenzgrad an der
konvexen Innenseite gegen Null geht. Eine kurz vor dem Kanalaustritt innenseitige Ablo¨sung wa¨chst
mit steigender Reynoldszahl.
Rothstein (1984) untersucht experimentell 180◦-Umlenkungen einer Radialverdichterstufe unter-
schiedlicher Kanalbreiten mit jeweils Zustro¨mungen unterschiedlichen Vordralls. Die Kanalbreite des
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Umlenkkanals bleibt dabei jeweils u¨ber die Kanalla¨nge konstant. In der ersten Ha¨lfte des Umlenkka-
nals treten laut Rothstein intensive Energieaustauschvorga¨nge auf, welche zu einer Homogenisierung
der Geschwindigkeitsverteilung fu¨hren. Dies ist vor allem fu¨r Anstro¨mbedigungen mit großem Vordrall
der Fall, da hier die Wegla¨ngen deutlich la¨nger sind. Damit entfernt sich das Stro¨mungsbild von der
typischen potentialtheoretischen Verteilung. Bei zunehmender Kru¨mmung jedoch nimmt die Stro¨mung
wiederum zunehmend eine Potentialwirbelverteilung an.
Den Einfluss der Kanalkru¨mmung auf Stro¨mungsverluste und die Bildung einer mo¨glichen nabensei-
tigen Ablo¨sung hat schon Nippert (1929) in 90◦-Kru¨mmern von Wasserkana¨len untersucht. Dabei
ermittelt er ein Grenzverha¨ltnis von mittlerem Kru¨mmungsradius zu Kanalbreite rm/b, welches zur
Vermeidung von Ablo¨sungen einen Wert von 3, 5 nicht unterschreiten sollte. Japikse (1996) stellt
einen equivalenten Kru¨mmungsradius auf, welcher bei drallbehafteter Stro¨mung den tatsa¨chlich auf
die Stro¨mung wirkenden Kru¨mmungsradius darstellt. Somit korreliert er mit Hilfe von Ergebnis-
sen von Rothstein (1984) Kanalverluste mit Stro¨mungswinkel, Kanalkru¨mmungsradius und Kanal-
breite und setzt einen Zielbereich fu¨r das Verha¨ltnis von equivalentem Kru¨mmungsradius zu Kanal-
breite von 1, 6 ≤ req/b ≤ 3 fest. Bei Werten unterhalb 1, 6 dominieren Verluste aufgrund von
Stro¨mungsablo¨sung, bei Werten u¨ber 3 werden die Reibungsverluste aufgrund zu langer Laufla¨ngen
der Stro¨mung zu hoch. Diese Tendenzen besta¨tigen sich in der Arbeit von Orth et al. (2002) fu¨r eine
90◦-Umlenkung hinter dem radialen Diffusor einer radialen Verdichterendstufe einer Gasturbine.
Elliott und Exley (1990) korrelieren Verluste in einer 90◦-Umlenkung fu¨r Kleinsttriebwerke mit Kanal-
kru¨mmungsradius, Kanalbreite und Anstro¨mwinkel, wobei numerische Stro¨mungslo¨sungen der unter-
suchten Geometrien allesamt nabenseitige Ablo¨sungen aufweisen.
Fister et al. (1982) untersucht den Einfluss des Anstro¨mprofiles zu einer 180◦-Umlenkung numerisch
und experimentell. Dabei beobachtet er reduzierte Verluste wenn das Anstro¨mgeschwindigkeitsprofil
zur Innenseite des Umlenkkanals verschoben ist. Auch der Einfluss von Nachlaufdellen, welche ho¨here
Verluste im Umlenkkanal bewirken, wird untersucht.
Numerische Untersuchungen von 180◦-Umlenkkana¨len von Radialverdichterru¨ckfu¨hrsystemen wer-
den von Oh et al. (2005) und Wen et al. (2008) durchgefu¨hrt, wobei Oh et al. (2005) auf Pro-
bleme der Turbulenzmodellierung in der Kanalru¨ckfu¨hrung eingeht und die Entwicklung von Se-
kunda¨rstro¨mungen beobachtet. Wen et al. (2008) fu¨hrt eine Parametervariation mit unterschiedlichen
rm/b-Verha¨ltnissen durch, wobei er fu¨r die untersuchte Stufe auf ein optimales Verha¨ltnis von 1
kommt. Angaben auf das Eintrittsprofil des Umlenkkanals werden nicht gemacht.
Nachleit- und Ru¨ckfu¨hrbeschaufelungen werden nach Japikse (1996) meist noch zweidimensional aus-
gelegt. Ru¨ckfu¨hrbeschaufelungen sind meist im radialen Ru¨ckfu¨hrkanal und Nachleitbeschaufelungen
rein axial nach der 90◦-radial-zu-axial Umlenkung angeordnet. Die Beschaufelungen selbst weisen in
der Regel ein geringes Ho¨hen- zu Seitenverha¨ltnis auf, da sie große Umlenkungen bei relativ kleiner
Kanalho¨he gewa¨hrleisten mu¨ssen. Elliott und Exley (1990) untersuchten unter anderem eine axiale
Ru¨ckfu¨hrbeschaufelung in einem Kleinsttriebwerk mit Radialverdichter. Aufgrund eines stark u¨ber
die Ho¨he variierenden Anstro¨mprofils am Nachleitrad eines Radialverdichters einer Gasturbine un-
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tersucht Orth et al. (2002) ein Re-Design einer Nachleitbeschaufelung mit verwundenen Schaufeln,
welche nabenseitig mehr als 50◦ umlenken mu¨ssen. Eine 3-D-Auslegungs- und Optimierungsmetho-
de fu¨r dreidimensionale Ru¨ckfu¨hrbeschaufelungen werden in Veress (2003) und Veress und van den
Braembussche (2004) vorgestellt. Die erzeugten Schaufelgeometrien liegen im vorderen Bereich noch
in der 180◦-Umlenkung. Die Ergebnisse zeigen ein deutliches Potential in Verlustreduktion auf, geben
gleichzeitig aber Aufschluss auf die Komplexita¨t und Sensibilita¨t von dreidimensionalen Beschaufe-
lungen in gekru¨mmten Kana¨len.
Nachleitbeschaufelungen von einem Axialverdichter und einer Axialturbine werden in Carrotte et al.
(1995) und Sonoda und Schreibe (2007) untersucht, wobei diese hinsichtlich einer hohen Umlenkung
Nachleitra¨dern von Radialverdichterstufen sehr a¨hnlich sind. Wilkosz et al. (2014a) vergleicht in einer
detaillierten Untersuchung Stro¨mung und Leistungswerte zweier dreidimensionaler Nachleitbeschau-
felungen in einem Umlenkkanal. Im Vergleich zu einer prismatischen axialen Nachleitbeschaufelungen
ko¨nnen beide Nachleitra¨der eine deutlich ho¨here Druckru¨ckgewinnung erreichen.
Zweireihige Tandem-Beschauflungen ko¨nnen aufgrund von viskosen und potentialtheoretischen Effek-
ten starke Umlenkungen gewa¨hrleisten, weshalb sie in Verdichterbeschaufelungen zunehmend Einzug
finden. Theoretische Grundlagen der wirkenden stro¨mungstechnischen Effekte und der geometrischer
Einflussfaktoren werden in Smith (1975) und Sanger (1971) vorgestellt. In Radialverdichterstufen sind
Tandem-Beschaufelungen vor allem bei beschaufelten Diffusoren mit großem Teilungsverha¨ltnis und
somit geringer Solidita¨t von Vorteil, da die Schaufelbelastungen solcher Diffusoren sehr hoch sind.
Untersuchungen hierzu finden sich in den Arbeiten von Senoo et al. (1983) und Sakaguchi et al.
(2012). Groh et al. (1970) untersucht eine Radialverdichterstufe mit radialem Tandem-Diffusor mit
hoher Solidita¨t und vergleicht Leistungswerte mit denen von Stufen mit Pipe-Diffusoren. Untersu-
chungen von Tandem-Statoren in Axialverdichterstufen finden sich in Gostelow (1984) und Barton
und Gentile (2005). McGlumphy (2008) untersucht numerisch ein zweireihiges Axialverdichterrotor-
gitter und fu¨hrt dazu eine umfangreiche zweidimensionale Geometrieparametervariation durch. Eben-
falls ist in McGlumphy (2008) eine umfangreiche Literaturzusammenfassung zum Thema Tandem-
Beschaufelungen zu finden.
3.3 Verdichter-Instabilita¨t
Unter dem Begriff Verdichterinstabilita¨t werden in der Literatur verschiedene Stro¨mungs- und
Systemeffekte zusammengefasst, welche sich in Ihrer Intensita¨t vergro¨ßern und Einfluss auf die
Leistungsfa¨higkeit der Gesamtmaschine haben ko¨nnen. Pampreen (1993) unterscheidet zwischen
aerodynamischer und operationeller Instabilita¨t. Als aerodynamische Instabilita¨t fasst er lokale
Ablo¨sungspha¨nomene zusammen, welche sich instationa¨r (z.B. umlaufend) verhalten (englisch
”
rota-
ting stall“). Operationelle Instabilita¨ten wie Verdichterpumpen (englisch
”
surge“) haben dagegen einen
Einfluss auf das Betriebsverhalten des gesamten Verdichters, werden aber meist durch aerodynamische
Instabilita¨ten ausgelo¨st. de Jager (1995) unterteilt umlaufende Ablo¨sungen weiterhin nach ihrer Aus-
dehnung entlang der Schaufelho¨he eines Gitters (
”
part-span“,
”
full-span“) und nach ihrer Ausbreitung
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entlang des Gitterumfanges (
”
small scale“,
”
large scale“). Weiterhin unterteilt er Verdichterpumpen in
die vier verschiedenen Intensita¨ten
”
mild surge“,
”
classic surge“,
”
modified surge“ und
”
deep surge“.
Auslo¨sungsmechanismen fu¨r Ablo¨sungen sind Thema zahlreicher Arbeiten der letzten zwanzig Jahre.
Camp und Day (1998) fu¨hrten umfangreiche instationa¨re Messungen an einem Axialverdichter durch
und beobachtet Sto¨rungen mit großen und kleinen La¨ngenmaßen. Dabei breitet sich eine Sto¨rungen
mit kurzem La¨ngenmaß (englisch
”
spike-type stall“) deutlich schneller aus und steigt auch schneller
in ihrer Intensita¨t als eine Sto¨rung mit großem La¨ngenmaß (auch als
”
modal oscillation“ bezeich-
net). Zwei Kriterien fu¨r das Auftreten von kurzwelligem
”
spike-stall“ stellt Vo et al. (2008) fu¨r einen
Axialverdichter auf. Demnach ist das Zusammenspiel zwischen Radialspaltwirbelbildung des voran-
gehenden Gitters und dem Auftreffen dieses Wirbels auf die Vorderkante des folgenden Gitters als
Hauptauslo¨ser anzusehen. Spakovszky (2004) beobachtet in Messungen an einer Radialverdichterstufe
mit beschaufeltem Diffusor entgegen dem Laufrad-Rotationssinn laufende Ablo¨sungen und kann die-
se mit einem dynamischen Modell ebenfalls abbilden. Sowohl spike-stall als auch modal-oscillation-
stall kann Spakovszky und C.H. (2009) in Messungen an einer hochbelasteten Radialverdichterstufe
mit ebenfalls beschaufeltem Diffusor nachweisen. Dabei hat die Entnahme von Zapfluft nabensei-
tig am Laufradaustritt entscheidenden Einfluss welche Art von Ablo¨sungsmechanismus eintritt. Ohne
Zapfluftentnahme dominieren durch kurzwellige Sto¨rung eintretende Instabilita¨ten, mit Zapfluft treten
langwellige Sto¨rungen auf, was Spakovsky auf eine durch die Zapfluft reduzierte Da¨mpfungsfa¨higkeit
des Diffusors in diesem Wellenla¨ngenbereich zuru¨ckschließt. Durch eingeschaltete Zapfluft wird die
Kennfeldbreite insgesamt drastisch reduziert. Einen Einfluss des Geschwindigkeitsprofils im Laufrad-
austritt von Nabe zu Geha¨use auf die Art einsetzender Instabilita¨t findet Everitt und Spakovszky (2011).
Bei starken Inhomogenita¨ten entlang der Schaufelho¨he (in diesem Fall bei hoher Drehzahl) kann es
demnach an der Diffusorvorderkante zu geha¨useseitigen Anstro¨mwinkeln kleiner 0◦ kommen, was zu
Ablo¨sung und Ru¨ckstro¨mung in den halbbeschaufelten und schaufellosen Raum fu¨hrt. Im Diffusor-
eintritt bilden sich dabei kurzwellige Sto¨rungen, welche umlaufen und stark an Intensita¨t zunehmen.
Bei homogenerem Geschwindigkeitsprofil (bei kleinerer Drehzahl) dominieren langwellige Sto¨rungen
nahe der Stabilita¨tsgrenze und der Druckaufbau im Diffusoreintritt ist noch auf steigendem Ast und
somit unkritisch.
Theoretisch-analytische Modelle zur Systemstabilita¨t werden in den Arbeiten von Howell (1964), Dean
und Young (1977), Reeves (1977b) und Elder und Gill (1984) aufgezeigt. Reeves (1977b) stellt dabei
eine Methode zur Vorhersage von Kennfeldbreite und Druckverha¨ltnis-Charakteristik an der Pump-
grenze speziell fu¨r Radialverdichterstufen mit Pipe-Diffusoren vor. Elder und Gill (1984) diskutiert
verschiedene Einflu¨sse auf die Stabilita¨t von Radialverdichterstufen mit beschaufelten Diffusoren. Im
Fokus liegen dabei die Steigung der Druckverha¨ltniskurve der Stufe und der einzelnen Komponenten,
Inzidenz am Laufradeintritt, Drall am Laufradeintritt und Ru¨ckwa¨rtskru¨mmung am Laufradaustritt,
Schaufelzahlen und Stro¨mung im halbbeschaufelten Raum, Inzidenz am Diffusoreintritt, Diffusorka-
naltyp und Casing-Treatments.
Vergleiche zwischen analytischen Modellen zur Vorhersage der Pumpgrenze und dementsprechenden
experimentellen Vermessungen werden in Fink et al. (1992) und Cousins und Davis (2012) vorgestellt.
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Fink et al. (1992) untersucht eine Radialverdichterstufe mit schaufellosem Diffusor und zwei unter-
schiedlichen Plenumsgro¨ßen stromab der Stufe. Cousins und Davis (2012) analysiert den Einfluss des
Radialverdichters auf die Gesamtstabilita¨t eines Ax/Rad-Verdichters.
Weitere umfangreiche Zusammenfassungen von Arbeiten auf dem Gebiet der Verdichterinstabilita¨ten
sind in Greitzer (1981) und Cumpsty (2004) zu finden. Greitzer (1981) fu¨hrt dabei die Begriffe
”
sta-
tische“ und
”
dynamische“ Stabilita¨tsgrenze ein, welche sich danach unterscheiden, ob Volumina und
La¨ngenmaße und somit Systemtra¨gheit der Verdichteranlage beru¨cksichtigt werden.
3.4 Bisherige Arbeiten des Projektteams
”
Triebwerksradialverdichter“ am IST
Dieser Arbeit gehen umfangreiche Forschungsta¨tigkeiten des Themas
”
Triebwerksradialverdichter mit
Pipe-Diffusor“ der Projektgruppe des Instituts voraus. Insgesamt wurden bis heute fu¨nf Stufenkon-
figurationen auf dem zwischen den Jahren 2000 und 2005 aufgebauten Verdichterpru¨fstand, welcher
detailiert in Zachau (2007) beschrieben wird, vermessen und analysiert.
Die Ausgangsgeometrie, welche der des Hochdruckverdichters des CFE 738 - Triebwerks entspricht,
wird experimentell in den Arbeiten Zachau (2007), Zachau et al. (2008) und Zachau et al. (2009)
untersucht. In nominalen Einstellungen von Zapfluft, Exducer-Schaufelspalt und Laufrad/Diffusor-
Ausrichtung detektiert Zachau et al. (2008) fu¨r mehrere Betriebspunkte entlang der Auslegungsdreh-
zahllinie eine druckseitige Ablo¨sung im Pipe-Diffusorkanal, welche noch in der ersten Kanalha¨lfte
einsetzt und vor allem nabenseitig ausgepra¨gt ist. Damit einhergehend wird ein stagnierender Druck-
aufbau im hinteren Diffusorkanal festgestellt, womit die Mo¨glichkeit einer radialen Verku¨rzung des
Diffusors bei gleicher Druckru¨ckgewinnung aufgezeigt wird. Wilkosz (2015) kann mit Hilfe eines ein-
fachen konischen Diffusorkennfeldes qualitativ zeigen, dass das Fla¨chenverha¨ltnis fu¨r die gegebene
Diffusorla¨nge zu hoch gewa¨hlt ist. Eine Variation der Parameter Zapfluft, Exducer-Schaufelspalt und
Laufrad/Diffusor-Ausrichtung in Zachau et al. (2009) ergibt, dass die jeweiligen Parameter in ihrem
Variationsbereich keinen Einfluss auf die Ablo¨sung im Diffusorkanal haben. Deaktivieren der Zapfluf-
tentnahme naben- und geha¨useseitig am Laufradaustritt bewirkt ein reines Androsseln des Laufrads,
wohingegen der Diffusor in anna¨hernd gleichem Betriebspunkt mit gleichem Druckru¨ckgewinn und
Totaldruckverlust arbeitet. Durch eine Vergro¨ßerung des Exducer-Schaufelspaltes kann eine Reduk-
tion von Laufraddruckaufbau und -wirkungsgrad nachgewiesen werden. Ein vergro¨ßertes Totwasser-
gebiet im Laufradkanal bewirkt eine Verschiebung der Kernstro¨mung hin zur Nabe und gleichzei-
tig eine Versta¨rkung der Wirbelintensita¨t im Diffusoreintritt, wohingegen die Inzidenz zur Diffusor-
vorderkante hin deutlich sinkt. Eine signifikante Vera¨nderung der Diffusorperformance hinsichtlich
Druckru¨ckgewinnung und Totaldruckverlust wird jedoch nicht festgestellt. Eine Vera¨nderung der Aus-
richtung von Laufrad zu Diffusor mit Verschiebung der Diffusormittellinie in Richtung Laufradnabe
(Diffusor ru¨ckwa¨rtig ausgerichtet) bewirkt keine nennenswerten Vera¨nderungen der Stufenperforman-
ce. Der Einfluss des im Diffusoreintritt generierten Wirbelpaares kann durch die Arbeiten von Zachau
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nicht abschließend gekla¨rt werden. Ebenfalls wird nicht der Einfluss der Parametervariationen auf die
Kennfeldbreite hinsichtlich Verschiebung der Pumpgrenze untersucht.
Kunte et al. (2012b) untersucht ebenfalls experimentell die Auswirkung von Variation der Parame-
ter Zapfluft und Exducer-Schaufelspalt auf das Betriebsverhalten der Basis-Verdichterstufe. Neben
Pitot-Sonden und Particle-Image-Velocimetry setzt er auch Dreilochsonden zur Traversierung der
Diffusorabstro¨mung ein. Zusa¨tzlich werden Messergebnisse mit Ergebnissen aus stationa¨ren CFD-
Rechnungen verglichen. Durch eine Erho¨hung des Exducer-Schaufelspaltes kann auch in dieser Arbeit
eine Steigerung der Verluste im Laufrad nachgewiesen werden. Allerdings wird auch eine Erho¨hung
der Diffusorverluste festgestellt. Mit einem erho¨hten Spalt am Laufradaustritt wird eine versta¨rkte
Ablenkung der Kernstro¨mung im Diffusoreintritt hin zur Diffusorsaugseite beobachtet, was zu einer
Versta¨rkung der druckseitigen Ablo¨sung im Diffusorkanal fu¨hrte. Die Ablo¨sung selbst verschiebt sich
zusa¨tzlich sta¨rker zum Diffusorgeha¨use. In Kunte (2013) kann ebenfalls nachgewiesen werden, dass
eine Erho¨hung des Exducer-Schaufelspaltes mit einer Verschiebung der Pumpgrenze hin zu gro¨ßerem
Massenstrom einhergeht und somit das Kennfeld kleiner wird. Ebenfalls wird ein sta¨rkerer Einfluss
der Zapfluft auf die Durchstro¨mung des Diffusoreintritts beobachtet. Bei abgeschalteter Zapfluft erho¨ht
sich die Inhomogenita¨t der Diffusorzustro¨mung und somit auch die Blockage am Diffusorhals. Die Ver-
luste im Diffusor erho¨hen sich bei abgeschalteter Zapfluft und die druckseitige Ablo¨sung setzt fru¨her
ein. Alle Tendenzen der Parametervariationen ko¨nnen durch stationa¨re CFD-Simulationen abgebildet
werden.
Untersuchungen zum Einfluss des Exducer-Schaufelspaltes auf das Betriebsverhalten der Verdichter-
stufe fu¨hrt auch Wilkosz et al. (2014a) mittels stationa¨rer CFD durch. Es kann ein linearer Zusam-
menhang zwischen Spalt- und Stufenwirkungsgradvera¨nderung nachgewiesen werden. Wie auch in
Kunte et al. (2012b) aufgezeigt, kann eine Vergro¨ßerung des Totwassergebietes am Laufradaustritt und
somit eine erho¨hte Blockage im Diffusoreintritt beobachtet werden. Zusa¨tzliche Verluste durch eine
Erho¨hung des Exducer-Schaufelspaltes treten zu gleichen Teilen in Laufrad und Diffusor auf, wobei
etwa 80% der Diffusorverluste im Diffusoreintritt durch versta¨rkte Ausmischung generiert werden.
Zur Beschreibung des Ablo¨severhaltens in einem Kanaldiffusor untersucht Wilkosz et al. (2012) den
Einfluss unterschiedlicher Eintrittsrandbedingungen auf eine Diffusorkanalstro¨mung. Eine dickere
saugseitige Diffusoreintrittsgrenzschicht und ein der Stro¨mung in Umfangsrichtung aufgepra¨gter Drall
induzieren dabei eine saugseitige Ablo¨sung, wohingegen gegenla¨ufige Wirbelpaare (gema¨ß des Ro-
tationssinnes in Abbildung 2.11) im Diffusoreintritt eine druckseitige Ablo¨sung bewirken. Das Wir-
belsystem bewirkt einen Transport hochenergetischen Fluides von der Druckseite zur Saugseite und
destabilisiert somit die druckseitige Grenzschicht.
Ein erstes Re-Design der Verdichterstufe mit radial verku¨rztem Pipe-Diffusor wird in Kunte et al.
(2012a) untersucht. Durch Verku¨rzung des Pipe-Diffusors kann eine Steigerung des Stufenwirkungs-
grades um +0,3%-Punkten sowie eine Erweiterung der Pumpgrenze um +10% bei hohen Drehzahlen
erreicht werden. Durch die Ku¨rzung des Diffusors kann ebenfalls die druckseitige Ablo¨sung signifi-
kant reduziert werden. Der entstehende schaufllose Diffusor im Bereich der geku¨rzten Diffusorschau-
fel vera¨ndert das Zustro¨mprofil zum Deswirler jedoch stark, weshalb zusa¨tzlich eine Stufe mit diesem
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radial geku¨rzten Diffusor und einem angepassten Nachleitappart untersucht wird. Dieser beinhaltet
eine vera¨nderte Geometrie des Umlenkkanals im meridionalen Schnitt, als auch eine neuausgelegte
zweireihige Tandem-Beschaufelung. Dieses zweite Re-Design zeigt Steigerungen im Wirkungsgrad
von +1,3%-Punkten zur Basis-Konfiguration und die gleiche Pumpgrenzerweiterung wie das erste Re-
Design. Kunte et al. (2012a) fu¨hrt ebenfalls eine Variation der Ausrichtung der zweiten zur ersten
Schaufelreihe der neuen Nachleitbeschaufelung durch, um die optimale Einstellung des Nachleitap-
parates zu bestimmen. Dabei ko¨nnen je nach Ausrichtung Unterschiede im Stufenwirkungsgrad von
bis zu 0.65%-Punkten beobachtet werden. Ein Einfluss der Ausrichtung des Nachleitapparates auf die
Pumpgrenze wird nicht durchgefu¨hrt.
In Kunte (2013) werden weiterhin umfangreiche Untersuchungen mit instationa¨ren Druckaufnehmern
an der Basiskonfiguration und dem ersten Re-Design durchgefu¨hrt. Zusa¨tzlich wird der Einfluss der
Variationsparametern Exducer-Spalt und Zapfluft sowie der beiden Re-Designs auf das Gesamtsystem
Triebwerk hinsichtlich spezifischem Treibstoffverbrauch und Schub untersucht.
Wilkosz et al. (2014b) untersucht mittels stationa¨rer CFD die dritte Stufenkonfiguration mit
vera¨ndertem Umlenkkanal und Tandem-Beschaufelung und eine Stufenkonfiguration mit glei-
chem Umlenkkanal und neu ausgelegter einreihiger Beschaufelung. Dabei vergleicht er Ergebnis-
se beider Stufen mit denen des ersten Re-Designs mit altem Nachleitapparat. Im Vergleich zum
Basis-Nachleitapparat ko¨nnen die neu ausgelegten Nachleitapparate eine deutliche Steigerung in
Druckru¨ckgewinn und Reduktion in Totaldruckverlusten aufweisen, wobei die neu ausgelegte einrei-
hige Variante die besten Werte erzielt. Dies ist allerdings hauptsa¨chlich auf eine zu kleine Schaufelzahl
der ersten Schaufelreihe des zweireihigen Nachleitrades zuru¨ckzufu¨hren, was Guenther (2012) durch
Untersuchungen mit Schaufelzahlvariationen belegen kann.
In einer numerischen Studie analysiert Schwarz et al. (2012) die Diffusion von kombinierten Pipe-
und schaufellosen Diffusoren, wobei Eintritts- und Austrittsradius des Gesamtdiffusors entsprechend
der Abmaße der Basiskonfiguration konstant gehalten werden. Ein zunehmendes Verku¨rzen des Pipe-
Diffusors und somit Vergro¨ßern des schaufellosen Diffusors mindert den Druckru¨ckgewinn, aber durch
die verminderte druckseitige Ablo¨sung auch die Verlustgeneration und la¨sst somit den Diffusorwir-
kungsgrad steigen. Eine Verhinderung der druckseitigen Ablo¨sung durch entsprechend starkes Ku¨rzen
des Pipe-Diffusors resultiert gleichfalls in eine in Umfangsrichtung deutlich homogenere Zustro¨mung
des Nachleitapparates. Die durch das radiale Ku¨rzen des Pipe-Diffusors resultierenden dicken Hinter-
kanten bewirken allerdings starke Carnot-Sto¨ße der Stro¨mung, welche eine deutliche Reduktion des
Anstro¨mwinkels zum Nachleitapparat zur Folge haben. Insgesamt zeigt die Studie von Schwarz ein
deutliches Potential zur weiteren Ku¨rzung des Diffusionssystems in radialer Richtung durch Verklei-
nerung des schaufellosen Diffusors hinter dem geku¨rzten Pipe-Diffusor.
Instationa¨re numerische Untersuchungen an der Basiskonfiguration werden in Grates (2009) und Gra-
tes et al. (2014) durchgefu¨hrt. Dabei werden Schwankungen im Zustro¨mwinkel zum Diffusor entlang
einer Rotorpassage von bis zu 10◦ beobachtet. Die somit fluktuierende Inzidenz bewirkt einen transi-
enten Ablo¨se- und Wiederanlegeprozess der Stro¨mung an der Pipe-Druckseite direkt hinter der Vor-
derkante. Entlang einer Drehzahllinie wird eine Vera¨nderung des integralen Zustro¨mwinkels von etwa
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2,5◦ von Schluck- zu Pumpgrenze gefunden, wobei die numerischen Ergebnisse den Zustro¨mwinkel
im Vergleich zum Experiment stets etwas unterscha¨tzen. Druckfluktuationen im Laufradaustritt, indu-
ziert durch das Potentialfeld des Diffusors, von bis zu 5% werden gefunden, einhergehend mit einem
unstetigen Arbeitseintrag. Im Diffusorkanal macht Grates zwei Wirbelsysteme aus, zum einen am
Diffusorgeha¨use einen durch die ¨Uberstro¨mung der
”
Ridges“ induzierten Wirbel, zum anderen einen
Kanalwirbel, induziert durch das Inzidenzprofil an der Diffusorvorderkante.
Wilkosz et al. (2014c) untersucht ebenfalls die Basiskonfiguration numerisch instationa¨r und vergleicht
diese mit stationa¨ren Rechnungen. Dabei zeigen zeitgemittelte Ergebnisse instationa¨rer Rechnungen
etwa 2,4% ho¨here Stufengesamtverluste als Ergebnisse stationa¨rer Rechnungen. ¨Ahnlich wie Grates
et al. (2014), findet Wilkosz Druckfluktuationen im Laufradaustrittsbereich von bis zu 6%, schwankend
mit der Diffusorschaufelwechselfrequenz. Dabei zeigen die Druckschwingungen im Laufrad den Cha-
rakter einer stehenden Welle mit einer umlaufenden Knotenlinie und einer Knotenlinie entlang des
Laufradkanals. Druckmaxima und Druckminima gegenu¨berliegend einer Laufradschaufel erzeugen
somit einen fluktuierenden Spaltmassenstrom. Die dadurch flukuierende Entropieproduktion verha¨lt
sich nichtlinear mit dem fluktuierenden Druck und fu¨hrt somit zum Großteil der erho¨hten Verlustge-
neration bei zeitlicher Mittelung von instationa¨ren Rechnungen gegenu¨ber stationa¨ren Rechnungen.
Druckfluktuationen im Diffusor weisen im Diffusoreintrittsbereich in der Frequenzanalyse sowohl
Rotor- als auch Diffusorschaufelwechselfrequenzen auf, wohingegen die schwa¨cher werdenden Druck-
schwankungen im Diffusorkanal durch die Rotorschaufelwechselfrequenz dominiert werden. Instati-
ona¨re Rechnungen zeigen im Diffusoreintritt eine sta¨rkere Stro¨mungsausmischung und eine niedrigere
Wirbelintensita¨t des gegenla¨ufigen Wirbelpaares und somit wiederum eine erho¨hte Blockage im Diffu-
sorhals. Somit liegt die Schluckgrenze bei den instationa¨ren Rechnungen auch bei etwas niederigerem
Massenstrom.
Dieser Dissertation liegen Vorarbeiten bzgl. der Untersuchung der kompakten Radialverdichterstufe
mit eingetauchter Deswirlerbeschaufelung vor, welche in Schmidt (2015) vero¨ffentlicht wurden.
3.5 Ziel und Einordnung der Arbeit
In dieser Arbeit wird ein neu ausgelegtes Diffusionssystem mit kompakter Bauform experimentell
untersucht. Die kompakte Bauform resultiert aus einer engen Koppelung von Pipe-Diffusor und Des-
wirler. Dabei tauchen die Schaufeln der ersten Deswirler-Reihe jeweils im Austrittsbereich des Pipe-
Diffusors in den Diffusorkanal ein. Somit wird ein schaufelloser Bereich zwischen diesen zwei Kompo-
nenten eliminiert. Neben somit reduziertem Bauraum und Gewicht stellt eine mo¨gliche Verbesserung
der Druckru¨ckgewinnung durch reduzierte Stro¨mungsverluste das Ziel dieser Neuauslegung dar. Ziel
dieser Arbeit ist es somit prima¨r, das Betriebsverhalten dieser Stufe und seiner Komponenten zu unter-
suchen und dieses mit den Charakteristiken von zuvor vermessenen Verdichterstufen mit entkoppelten
Diffusor/Deswirler-Systemen zu vergleichen. Im Zuge dessen soll gleichzeitig ein tieferes Versta¨ndnis
fu¨r die Stufendurchstro¨mung der Verdichterstufe aufgebaut werden. Weiterhin soll der Einfluss zweier
Parameter auf das Betriebsverhalten der Verdichterstufe untersucht werden. Zum einen soll mittels ei-
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ner Variation der Umfangspositionierung der Deswirlerbeschaufelung zum Pipe-Diffusor die optimale
Ausrichtung beider Komponenten zueinander hinsichtlich ho¨chstem Wirkungsgrad und ggf. ho¨chster
Kennfeldbreite ermittelt werden. Zum anderen soll mit Hilfe der Variation der Zapfluftentnahme am
Laufradaustritt am Beispiel der kompakten Verdichterstufe ein besseres Versta¨ndnis des Einflusses
dieses Parameters auf das Stufen- und Komponentenbetriebsverhalten aufgebaut werden. Diese Studie
schließt an vorangegangene Untersuchungen von Zachau et al. (2009) und Kunte et al. (2012b) an
(siehe Kapitel 3.4).
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Dieses Kapitel beinhaltet die Beschreibung des Pru¨fstandes, der untersuchten Stufengeometrien und
der eingesetzten Messtechnik. Desweiteren wird der Messplan, die Variationsparameter und aus-
gewa¨hlte Betriebspunkte fu¨r Detailmessungen vorgestellt. Abschließend werden auftretende Messun-
sicherheiten detailiert diskutiert
4.1 Pru¨fstand
Sa¨mtliche fu¨r diese Arbeit relevanten Messungen wurden auf dem Triebwerksradialverdichterpru¨fstand
des Instituts durchgefu¨hrt. Abb. 4.1 zeigt den Gesamtpru¨fstand in Form eines dreidimensionalen Mo-
dells, als auch die Verdichterstufe im Detail in Schnittdarstellungen. Grob kann der Pru¨fstand in den
Antriebstrang, den geschlossenen Rohrkreislauf und die Verdichterstufe, welche den Pru¨fling darstellt,
unterteilt werden.
Als Antriebsmaschine dient ein drehzahlgeregelter Asynchron-Drehstrommotor mit einer maximal
mo¨glichen Leistungsabgabe von 1,6 MW und einer maximalen Drehzahl von 1600 U/min. Dem
Motor angeschlossen ist ein Planetengetriebe mit einem ¨Ubersetzungsverha¨ltnis von 1 : 162
3
. Es
folgt ein Torquemeter, welches Drehmoment und Drehzahl des Stranges misst. Die Lagereinheit, wel-
che abtriebseitig des Torquemeters in das Abstro¨mplenum des Stro¨mungspfades integriert ist, besteht
aus einem aktiven Magnetlagersystem, welches schmierstofffrei arbeitet. Das Verdichterlaufrad ist in
¨Uberhang u¨ber eine Hirth-Verzahnung an der Antriebswelle befestigt.
Die Verdichterstufe selbst besteht aus einem Vorleitrad, einem Laufrad mit Spinner, einem Pipe-
Diffusor und einem Nachleitapparat, im Folgenden Deswirler genannt. Da die Verdichterstu-
fe den Hochdruckverdichter eines Axial/Radial-Triebwerksverdichters darstellt, mu¨ssen die An-
stro¨mbedingungen zum Laufrad den kinematischen Triebwerksbedingungen bestmo¨glich genu¨gen. Da-
zu stellt der Vorleitapparat einen Drallerzeuger dar, welcher in einem Metallaustrittswinkelbereich von
βAustritt,V LA = 20
◦ ± 10◦ betrieben werden kann. Weiterhin ist an das Laufrad einstro¨mseitig ein
rotierender Nabenko¨rper (Spinner) montiert, welcher die rotierende Nabe der Welle des im Triebwerk
vor dem Radialverdichter liegenden Axialverdichters simuliert. Das integral gefra¨ste Laufrad besteht
aus jeweils 23 Haupt- und Teilungsschaufeln, welche im Austrittsbereich ru¨ckwa¨rts gekru¨mmt sind.
Der Werkstoff ist eine hoch warmfeste und korrosionsbesta¨ndige Nickelbasislegierung (Inconel 718).
Das Laufrad und das folgende Diffusorbauteil werden durch einen kleinen Radialspalt getrennt, an
dem Zapfluft aus der Verdichterstufe nach vorne (geha¨useseitig) und hinten (nabenseitig) entnom-
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Asynchronmotor
Planetengetriebe
Verdichterstufe
Zustro¨mrohr
Beruhigungsbeha¨lter
Drosselklappe
Wa¨rmetauscher
Massenstromblende
Magnetlagerung
Austrittsplenum
Deswirler
Pipe-Diffusor
Laufrad
Vorleitapparat
Spinner
A
B
C
Zapfluftentnahme
Abb. 4.1: Darstellungen des Radialverdichterpru¨fstands; A: 3D-Modell mit Verrohrung, B: Schnittan-
sicht von Austrittsplenum, Magnetlagerung und Verdichterstufe, C: Schnittansicht der Ver-
dichterstufe im Detail
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men werden kann. Diese Zapfluft wird im Triebwerk zur Ku¨hlung der ersten Turbinenstufe genutzt.
Der Pipe-Diffusor selbst besteht aus 30 diskreten Diffusorro¨hren, welche entsprechend des absoluten
Laufradabstro¨mwinkels radial/tangential ausgerichtet sind. Die Fertigung des Pipe-Diffusors erfolgte
durch Funkenerosion. Dem Pipe-Diffusor angeschlossen ist der Deswirler, welcher aus einer oder zwei
Schaufelreihen bestehen kann. Die Schaufeln sind in dem gekru¨mmten Kanal angeordnet, welcher die
Stro¨mung aus der radialen zuru¨ck in die axiale Richtung lenkt. Im Pru¨fstand verla¨sst die Stro¨mung den
Kanal in das Austrittsplenum. Im Triebwerk wa¨re dem Deswirleraustritt das Brennkammerplenum an-
geschlossen. In der Triebwerksanwendung befindet sich zwischen Pipe-Diffusor und Deswirler erneut
eine Entnahmestelle fu¨r Zapfluft, welche der Flugzeugkabine zugefu¨hrt wird. Diese Entnahmestelle
wurde bei den in dieser Arbeit durchgefu¨hrten Messungen allerdings nicht beru¨cksichtigt.
Die Verdichterstufe ist in einen geschlossenen Rohrkreislauf integriert. Der Zulauf des Ver-
dichters besteht aus einem Beruhigungsbeha¨lter mit anschließender gerader Zulaufstrecke. Durch
Beruhigungsbeha¨lter, trichterfo¨rmigen Einlauf zum Zustro¨mrohr (bell-mouth) und folgendem
Stro¨mungsgleichrichter (Honigwabenstruktur) sowie einem ausreichend langen Einstro¨mrohrstu¨ck
wird eine hohe Homogenita¨t und Symmetrie der Stro¨mung im Stufeneintritt gewa¨hrleistet. Vom Ab-
stro¨mplenum aus wird die Stro¨mung zu einer Drosselklappe gefu¨hrt. Diese baut den Gegendruck zur
Verdichterstufe auf. Die Drosselklappe kann in diskreten Intervallen von 0, 05◦ verfahren werden.
Zum Anfahren der Pumpgrenze verfu¨gt die Drosselklappe u¨ber einen Schnello¨ffnungsmechanismus
(pneumatische Zylinder), welcher den Verdichter innerhalb einer halben Sekunde druckentlasten kann.
Im folgenden Hochtemperatur/Niederdruck-Rohrabschnitt wird die Stro¨mung dem Wa¨rmetauscher
zugefu¨hrt. Fu¨r einen stationa¨ren Betriebszustand des Verdichters muss dem Kreislauf u¨ber diesen
Wa¨rmetauscher die gesamte Stro¨mungsarbeit entnommen werden. Stromab des Wa¨rmetauschers wird
die Stro¨mung in ein langes gerades Rohrleitungsstu¨ck gefu¨hrt, an dessen Ende eine Durchflussblen-
de zur Ermittlung des Stufeneintrittsmassenstroms implementiert ist. Die Stro¨mung erreicht folgend
wieder den Beruhigungsbeha¨lter vor der Einstro¨mstrecke.
Die nach dem Laufrad entnommene Zapfluft wird dem Kreislauf zwischen Drosselklappe und
Wa¨rmetauscher wieder zugefu¨hrt. Das so vorliegende Druckgefa¨lle zwischen Entnahmestelle und Nie-
derdruckbereich der Verohrung induziert die Zapfmassenstro¨me, welche zusa¨tzlich u¨ber Stellventile
geregelt werden ko¨nnen. Die Messung der Massenstro¨me erfolgt ebenfalls mittels Durchflussblenden
in den jeweiligen Zapfluftleitungen. Ein Druckregelsystem ermo¨glicht das Einstellen konstanter Stu-
feneintrittstotaldru¨cke. Dazu sind Versorgungskompressoren u¨ber eine Zuleitung mit Stellventil an den
Niederdruckbereich des Rohrleitungssystems angeschlossen. Aus dem Hochdruckbereich kann Luft
aus dem Pru¨fstand gegen Umgebung u¨ber ein Stellventil abgeblasen werden. Somit kann der Stu-
feneintrittstotaldruck in einem Bereich von 0,4 bar - 3,0 bar eingestellt werden. Die Rohrleitungen
des Hochdruckteils sind fu¨r einen maximalen Druck von 10 bar ausgelegt. Die Eintrittstotaltempe-
ratur wird ha¨ndisch durch Einstellen eines Schiebers am Zuleitungsanschluss des Ku¨hlwassers des
Wa¨rmetauschers eingestellt und ggf. nachgeregelt.
Der Totaldruck und die Totaltemperatur selbst werden nicht direkt in der Laufradeintrittsebene, sondern
als statische Gro¨ßen im Beruhigungsbeha¨lter vor der Einstro¨mstrecke gemessen. Entsprechend wurden
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Korrelationen der gemessenen Dru¨cke und Temperaturen auf den jeweiligen Stufeneintrittszustand mit
Hilfe von Sondentraversen im Laufradeintritt fu¨r verschiedene Betriebszusta¨nde erstellt. Dazu sei auf
Grates et al. (2005) und Zachau (2007) verwiesen.
Tab. 4.1 zeigt einige den Pru¨fstand allgemein beschreibende Parameter. Geometrische Eigenschaf-
ten der Stufenkomponenten werden in Kapitel 4.2 beschrieben. Weiterhin werden wichtige Betriebs-
zusta¨nde und Variationsparameter in Kapitel 4.3.3 vorgestellt.
Parameter Gro¨ße
maximale mechanische Drehzahl 20.000 U/min
maximale Leistung mechanisch (Motorabgabe) 1.600 kW
maximale Leistung stro¨mungsseitig (Wa¨rmetauscher) 1.000 kW
Volumenstrombereich Verdichtereintritt (Kalibrierbereich) 1500 m3/h bis 7000 m3/h
Volumenstrombereich Zapfluft vorne (Kalibrierbereich) 130 m3/h bis 325 m3/h
Volumenstrombereich Zapfluft hinten (Kalibrierbereich) 68 m3/h bis 170 m3/h
Eintrittsdruck 0,4 bar - 3,0 bar
Eintrittstemperatur 288 K bis 298 K
Tab. 4.1: Pru¨fstandsparameter
4.2 Untersuchte Stufengeometrien
Tab. 4.2 zeigt wichtige geometrische und leistungstechnische Parameter der untersuchten Verdichter-
stufe auf.
4.2.1 Laufrad
Das Laufrad ist als entsprechend schnell drehender Radialla¨ufer mit mittlerer bis hoher Belastung ohne
Deckscheibe ausgefu¨hrt. Der eingestellte relative Schaufelspalt betra¨gt in dieser Messkampagne von
Laufradeintritt bis Laufradaustritt 3% - 7%. Die hohe Schaufelzahl soll eine gute Stro¨mungsfu¨hrung
gewa¨hrleisten und den Minderleistungsfaktor minimieren. Um im Eintrittsbereich gleichzeitig die me-
tallische Versperrung mo¨glichst gering zu halten, beginnt jede zweite Schaufel als Teilungsschaufel
etwas stromab versetzt. Das Laufrad entspricht in seiner stro¨mungsfu¨hrenden Geometrie weitestge-
hend dem Radialla¨ufer des CFE738-Triebwerkes. Einzig eine leichte Ku¨rzung der Eintrittsbeschau-
felung unterscheidet den Pru¨fstandsla¨ufer von der Triebwerksgeometrie. Die mechanische Anbindung
des Laufrades an den Antriebsstrang erfolgt u¨ber eine Hirth-Verzahnung. Abb. 4.2 zeigt ein 3D-Modell
des Laufrades mit montiertem Spinner in zwei Ansichten.
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Verdichterstufe Parameter Gro¨ße
Nenndrehzahl n 19400 Umin
Umfangsgeschwindigkeit Laufradaustritt u2 410 ms
max. korrigierter Massenstrom mred 2,4 kgs
max. Druckverha¨ltnis πts 2,9
Laufrad Parameter Gro¨ße
Anzahl Hauptschaufeln zL,HS 23
Anzahl Teilungsschaufeln zL,TS 23
Nabenverha¨ltnis d1,nd2 0,44
Austrittsradius Hinterkante r2 201,40 mm
Schaufelwinkel Hinterkante β2,M 114, 6◦
Pipe-Diffusor Parameter Gro¨ße
Anzahl Diffusorpassagen zPD 30
Diffusor-Eintrittsradius r3 202,74 mm
Diffusor-Austrittsradius r4 247,08 mm
Deswirler Parameter Gro¨ße
Anzahl Schaufeln Reihe 1 z1,DE 30
Anzahl Schaufeln Reihe 2 z2,DE 60
Eintrittsradius Schaufelreihe 1 (Mittelschnitt) r5 242,81 mm
Austrittsradius Schaufelreihe 1 (Mittelschnitt) r6 275,14 mm
Eintrittsradius Schaufelreihe 2 (Mittelschnitt) r7 277,02 mm
Austrittsradius Schaufelreihe 2 (Mittelschnitt) r8 256,76 mm
Ho¨hen/Seitenverha¨ltnis Schaufelreihe 1
(
h
s
)
1,DE
0,22
Ho¨hen/Seitenverha¨ltnis Schaufelreihe 2
(
h
s
)
2,DE
0,29
Tab. 4.2: Stufenparameter
4.2.2 Diffusor
Das hier untersuchte Diffusionssystem besteht aus einem Pipe-Diffusor mit eng gekoppeltem Deswir-
ler. Abb. 4.3 zeigt das Diffusionssystem schematisch in mehreren Ansichten. Ansicht A zeigt den
Pipe-Diffusor im Schnitt bei 50% Kanalho¨he. Der Deswirler ist dreidimensional dargestellt. Ansicht
B zeigt im Detail den Diffusoreintrittsbereich. Ansicht C stellt das Diffusionssystem im Meridio-
nalschnitt dar. Im Diffusoreintritt sind vier Bereiche zu unterscheiden. Zwischen Laufrad und Diffu-
sorbauteil liegt ein radialer Spalt vor. Dieser Bereich wird als schaufelloser Bereich bezeichnet, wo-
bei keine Begrenzungswa¨nde an Nabe und Geha¨use vorhanden sind. Die Ringra¨ume zur Nabe und
zum Geha¨use sind gleichzeitig die Entnahmestellen der Zapfluft. Die Zapfluft wird dementsprechend
u¨ber den gesamten Umfang gleichfo¨rmig entnommen. Dem schaufellosen Bereich folgt der pseudo-
schaufellose Bereich, welcher sich schon im Diffusorbauteil befindet. Dieser ist geometrisch durch
naben- und geha¨useseitige Wa¨nde, als auch Naben- und Geha¨usewandkonturen charakterisiert, welche
bei der Durchdringung der einzelnen Diffusorpassagen entstehen (
”
ridges“).
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Abb. 4.2: Verdichterlaufrad mit Spinner
X
Y Z Z
R
Ω
Ω
Stufeneintritt
Impeller
Zapfluft nach hinten Zapfluft nach vorne
Pipe-Diffusor
Deswirler Reihe 1
Deswirler Reihe 2
MK
Schaufelloser Raum
Pseudo-schaufelloser Raum
Halbbeschaufelter Raum
Diffusorhals
Stufenaustritt
Pipe DS
Pipe SS
A
B
C
Pipe-Vorderkante
Abb. 4.3: Schematische Darstellung des Diffusionssystems
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Diesem Bereich angeschlossen folgt der halb-beschaufelte Bereich, welcher nur eine saugseitige
Stro¨mungsfu¨hrung aufweist. Der halb-beschaufelte Bereich mu¨ndet in den Diffusorhals, welcher den
engsten Querschnitt und den Eintritt in den Diffusorkanal darstellt. Der Diffusorhals hat eine bestim-
te La¨nge konstanten Querschnitts. Dies ist durch die Einsatzbedingungen des Diffusors im Triebwerk
begru¨ndet. Durch Erosion von Kleinst-Partikeln wird die extrem scharfkantige Vorderkante im Betrieb
zunehmend abgetragen. Somit wird durch einen Bereich konstanten Querschnitts gesichert, dass sich
die Sperrgrenze der Stufe nicht verschiebt, welche durch den Diffusorhals definiert ist. Dem Diffu-
sorhals folgt die Diffusorpassage, welche im Austrittsbereich erneut einen halb-beschaufelten Bereich
aufweist. Im Austrittsbereich taucht die Schaufel der ersten Deswirlerreihe in die Passage ein. Entspre-
chend ist die Schaufelzahl der ersten Deswirlerreihe gleich der Anzahl Passagen des Pipe-Diffusors.
Die zweite Schaufelreihe des Deswirlers beginnt etwa auf dem Scheitelpunkt des Umlenkkanals und
weist doppelt so viele Schaufeln auf wie die erste Reihe.
A
B
C
konst. Querschnitt
Kreisquerschnitt
Abb. 4.4: Pipe-Geometrie
Die geometrisch recht komplexe Form des Pipe-
Diffusors soll mit Hilfe der Abb. 4.4 und 4.5
besser dargestellt werden. Abb. 4.4 zeigt bei A
einen kreisrunden Diffusor mit anfangs linearer
Querschnittserweiterung, gefolgt von einem zy-
lindrischen Stu¨ck konstanten Querschnitts und
im hinteren Teil einen Bereich mit quadratischer
Querschnittserweiterung. Diese Diffusorgrund-
form wird in B mit Planfla¨chen und an Ein-
tritt und Austritt mit Kreisfla¨chen beschnitten.
Dies ist die Grundform der Diffusorpassage.
Sie beinhaltet einen kleinen Bereich konstanten
Querschnitts und weiter hinten eine Stelle an der
der Querschnitt kreisrund ist. Vor diesem Kreis-
querschnitt sind Diffusor-Vorder- und Diffusor-
Ru¨ckwand, bzw. Geha¨use und Nabe gewo¨lbt
und Saug- und Druckseite planfla¨chig. Hinter
dem Kreisquerschnitt wechselt diese geometri-
sche Eigenschaft. Der Kreisquerschnittsradius
definiert gleichzeitig auch die gro¨ßte Breite des Diffusorkanals. In C sind drei dieser Diffusorkana¨le
um die Rotationsachse des Verdichters entsprechend der Kanalteilung, bzw. Kanalzahl angeordnet. Da-
bei wird deutlich, dass sich die einzelnen Kana¨le bei dieser Anordnung im Eintrittsbereich durchdrin-
gen. Abb. 4.5 zeigt die aus dieser Durchdringung resultierende dreidimensionale Kanalgeometrie am
Eintritt. Es entstehen entsprechend des Winkelversatzes zweier Nachbarkana¨le scharfe Vorderkanten.
Diese sind gerade, da sich in diesem Bereich zwei Planfla¨chen schneiden. Zur Vorder- und Ru¨ckwand
hin bleiben aufgrund der Durchdringung der zylindrischen Fla¨chen zwei scharfkantige elliptisch ver-
laufende Ka¨mme, die sogenannten
”
ridges“, stehen.
Die konstruktive Umsetztung der Pru¨fstandsimplementierung des Diffusionssystems wird in Abb. 4.6
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dargestellt. Die Passagen des Pipe-Diffusors sind in ein integrales Bauteil eingebracht, welches gleich-
zeitig die mechanische Verbindung von Wellenlagerung zum Austrittsplenum darstellt ( A und B ,
siehe auch Abb. 4.1). Das Einbringen der Passagen erfolgte durch Funkenerosion bei einer Fremd-
firma. Die gesamte Deswirlerbaugruppe wurde am Institut gefertigt. Aufgrund der Forderung nach
Verdrehbarkeit der Deswirlerbeschaufelung relativ zum Pipe-Diffusor im Betrieb wurde die komplette
Deswirlerbaugruppe u¨ber ein Vierpunktlager mit dem Diffusorbauteil verbunden. Da die erste Schau-
felreihe des Deswirlers in den Pipe-Diffusor eintaucht, wurde der Pipe-Diffusor im Austrittsbereich
von der Ru¨ckseite her aufgedreht ( C ). Die Schaufelsegmente der ersten Deswirlerreihe verschließen
den Diffusor somit im Austrittsbereich mit der Nabenfla¨che wieder. Zwischen Diffusor und Deswirler-
segment bleibt ein kleiner Spalt von ca. 0,1 mm bestehen, welcher das Verdrehen des Deswirlers zum
Diffusor ermo¨glicht. Der Verdrehmechanismus selber besteht aus einem Servomotor mit Schubstange,
welcher an das Austrittsplenum montiert wurde. Die Schubstange ist mit einem Hebel am Deswirler
befestigt (beides in der Abbildung nicht sichtbar). Der Verdrehbereich ist durch die Kanalbreite des
Diffusors beschra¨nkt. Es ergibt sich ein mo¨glicher Verfahrweg von 1, 5◦ von der nominalen Ausrich-
tung (Schaufelvorderkante liegt auf Diffusormittellinie) in Richtung Diffusorsaugseite (SSA = saugsei-
tige Ausrichtung). Zur Diffusordruckseite hin kann der Deswirler um 3, 0◦ verfahren werden (DSA =
druckseitige Ausrichtung). Beim Verfahren werden beide Deswirlerschaufelreihen zusammen bewegt.
Die Ausrichtung der beiden Schaufelreihen zueinander bleibt somit gleich. Die Deswirlerschaufeln,
welche wie zuvor erwa¨hnt segmentweise (2 Schaufeln pro Segment in Reihe 1, 4 Schaufeln pro Seg-
ment in Reihe 2) integral mit der Nabenkontur gefra¨st sind, weisen zum Geha¨use hin einen relativen
Schaufelspalt von etwa 1,5% im heißen Zustand auf. Die Geha¨usekontur selbst ist axial geteilt und in
zwei große Ringteile eingedreht. Alle stro¨mungsfu¨hrende Bauteile wurden mit Hilfe eines optischen
Messsystems ATOS III Triple Scan der Firma GOM vermessen und weisen Formabweichungen in den
Freiformfla¨chen < ±0, 15mm auf, was in etwa ±1% der Kanalho¨he entspricht.
Vorderkante
Ka¨mme/
”
Ridges“
Innenradius Diffusorbauteil
Diffusorhals
Kreisquerschnitt
Austrittsradius
Abb. 4.5: Drahtmodell der Pipe-Geometrie
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Deswirlerreihe 2
Deswirlerreihe 1
Vierpunktlager
Pipe-Diffusor Bauteil
SSA NOM DSA
−1, 5◦ 0◦ +3, 0◦
Ω
A B
C D
E
Abb. 4.6: Konstruktion der Diffusorbaugruppe und Verdrehmo¨glichkeit des Deswirlers
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4.2.3 Vergleichsstufen
In Kapitel 7 werden Leistungsdaten und Aerodynamik der zuvor vorgestellten Verdichterstufe mit de-
nen dreier Referenzstufen verglichen. Alle vier Stufen beinhalten das gleiche Laufrad. Ebenfalls ist
die Geometrie des Pipe-Diffusors bis zum Kreisquerschnitt (siehe Abb. 4.5) gleich fu¨r alle untersuch-
ten Stufen. Abb. 4.7 zeigt die unterschiedlichen Diffusionssysteme der drei Vergleichsstufen (TRU =
Truncated, SNG = Single Vane, TND = Tandem Vane) und der zuvor beschriebenen Stufe (COM =
Compact). Zusa¨tzlich werden in Tab. 4.3 die wichtigsten Parameter der vier Diffusionssysteme ange-
geben.
TRU
SNG
TND
COM
Laufradhinterkante
Laufradhinterkante
Laufradhinterkante
Laufradhinterkante
R
R
R
R
R = 100%
R = 97, 5%
R = 97, 5%
R = 92%
Kanal 2
Kanal 2
Kanal 1
Kanal 1
Reihe 2, Schaufel 2
Reihe 2, Schaufel 2
Reihe 2, Schaufel 1
Reihe 2, Schaufel 1
Abb. 4.7: Stufenvergleich
Die drei Vergleichsstufen weisen den
gleichen Pipe-Diffusor auf und un-
terscheiden sich geometrisch nur im
stromab des Pipe-Diffusor gelegenen
schaufellosen Diffusor und im Deswirler.
TRU stellt das erste Re-Design der origi-
nalen Triebwerksgeometrie des CFE738
dar. Dabei wurde der Pipe-Diffusor, wel-
cher in der Originalgeometrie bis zum
Umlenkkanal reicht, aufgrund massiver
druckseitiger Stro¨mungsablo¨sungen im
hinteren Kanalbereich geku¨rzt (
”
trunca-
ted“, siehe Kunte (2013)). Der Deswir-
ler besteht aus einer Schaufelreihe, wel-
che hinter der 90◦-Kru¨mmung angeord-
net ist und aus einfachen prismatischen
Schaufeln besteht. Der Kanal neigt sich
nach der 90◦-Kru¨mmung wieder nach
innen, wo sich im Triebwerk das Ple-
num um die Brennkammer befindet. Im
Bereich des schaufellosen Diffusors ist
ein ru¨ckwa¨rtiger Versatz der Diffusor-
nabe kurz vor der Umlenkung erkennbar.
An diesem Versatz befindet sich im Trieb-
werk die Entnahmestelle von Zapfluft fu¨r
die Kabine. Die Diffusionssysteme von
SNG und TND weisen die gleiche Kanalgeometrie auf, einzig die Beschaufelungen des Deswirlers
unterscheiden sich. Beide Stufen repra¨sentieren die auf TRU folgenden Re-Designs, bei denen der
Nachleitapparat an das sich vera¨nderte Abstro¨mprofil des geku¨rzten Pipe-Diffusors angepasst wurde.
Es wurde eine einreihige (SNG) und eine zweireihige (TND) Schaufelkonfiguration ausgelegt. Die Ka-
nalumlenkung beider Stufen hat im Vergleich zu TRU einen etwas kleineren maximalen Außendurch-
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messer, dafu¨r weisen die Umlenkungen deutlich gro¨ßere Kru¨mmungsradien auf. Die zuvor schon geo-
metrisch vorgestellte COM-Stufe ist in ihrem maximalen Außendurchmesser zu allen drei Vergleichs-
stufen deutlich reduziert, was vornehmlich aus der engen Kopplung von Deswirler-Beschaufelung zu
Pipe-Diffusor resultiert. Einen schaufellosen Diffusor beinhaltet die COM-Stufe nicht.
COM TND SNG TRU
Pipe-Diffusor
Anzahl Diffusorpassagen 30 30 30 30
Eintrittsradius 202,74 mm 202,74 mm 202,74 mm 202,74 mm
Austrittsradius 247,08 mm 245,00 mm 245,00 mm 245,00 mm
Schaufelloser Diffusor
Eintrittsradius - 245,00 mm 245,00 mm 245,00 mm
Austrittsradius - 269,24 mm 269,24 mm 280,55 mm
Deswirler
Eintrittsradius Reihe 1 242,81 mm 277,76 mm 279,82 mm 298,72 mm
Austrittsradius Reihe 1 275,14 mm 291,30 mm 288,44 mm 290,16 mm
Eintrittsradius Reihe 2 277,02 mm 293,37 mm - -
Austrittsradius Reihe 2 256,76 mm 283,42 mm - -
Anzahl Schaufeln Reihe 1 30 30 75 90
Anzahl Schaufeln Reihe 2 60 60 - -
h/s Reihe 1 0,22 0,41 0,22 0,40
h/s Reihe 2 0,29 0,37 - -
Meridionale Kanalumlenkung 134◦ 112◦ 112◦ 106◦
Umfangs-Metallumlenkung 62◦ 69◦ 63◦ 58◦
Tab. 4.3: Parameter der unterschiedlichen Diffusionssysteme
4.3 Messtechnik, Messgro¨ßen und Messplan
Das folgende Unterkapitel stellt die eingesetzte Messtechnik und die verfu¨gbaren Messpositionen vor
und gibt die wichtigsten Messgro¨ßen fu¨r Kennfeld- als auch Detailmessungen mit Verweis auf die
jeweiligen Messpositionen an. Weiterhin werden der Messplan, durchgefu¨hrte Parametervariationen
sowie ausgewa¨hlte Betriebspunkte aufgezeigt.
4.3.1 Messstellen und eingesetzte Messtechnik
In diesem Abschnitt sollen ausschließlich die Messpositionen der COM-Stufe dargestellt werden. So-
fern beno¨tigt, werden die Messpositionen an den drei Vergleichsstufen in Kapitel 7 direkt mit den
jeweiligen Ergebnissen angegeben. In Abb. 4.8 sind die Bezeichnungen der wichtigsten Ebenen der
COM-Stufe zu sehen. Auf der rechten Seite werden in blau die meridionalen Ebenen aufgezeigt, auf
55
4 Versuchsdurchfu¨hrung
X
Y Z Z
R
Ω
1M
2M1 2M2
2M3
3M1
3M2
3M3
4M
2P1 2P2
2P3
2P4
2P5
MK
DK
Abb. 4.8: Messebenen der COM-Stufe
der linken Seite in rot sind die Bezeichnungen der wichtigsten Querschnitte im Pipe-Diffusor angege-
ben.
Tab. 4.4 gibt alle verfu¨gbaren Messzuga¨nge der COM-Stufe an. In den Stufeneintritts- und
austrittsebenen 1M und 4M sind Messungen von Totaldruck und Totaltemperatur verfu¨gbar.
¨Uber diese Ebenen erfolgt auch die Bilanzierung der Stufe. Weiterhin sind Totaldruckmessungen
u¨ber den Stro¨mungsquerschnitt in den Ebenen 2P1 und 2P4 verfu¨gbar. Entlang des gesamten
Stro¨mungspfades sind etwa 200 Wanddruckbohrungen vorhanden, wobei einige Messstellen redundant
an unterschiedlichen Umfangspositionen gesetzt sind. In Abb. 4.9 werden exemplarisch einige Wand-
druckbohrungen, als auch die Pitot-Sonden und Austrittsrechen gezeigt. Ein Großteil der Wanddruck-
bohrungen im Pipe-Diffusor wurde in Konturplugs eingebracht, welche ein geha¨useseitiges Halbprofil
des Diffusorkanals vom Diffusorhals bis zum Kanalaustritt darstellen. Dies ermo¨glicht das Bohren der
Messzuga¨nge von der Stro¨mungskanalseite. Ebenfalls ermo¨glicht der Einsatz von Plugs einen schnel-
len Austausch von Messzuga¨ngen. Auch die Pitot-Sonden in den Ebenen 2P1 und 2P4 sind (fest)
in Konturplugs eingesetzt. Beim Fertigungsprozess des Diffusors waren jeweils zwei Plugs an Diffu-
sorhals und im Kanalbereich im Diffusorrohteil eingesetzt, in welche dann mit der Bearbeitung die
Pipe-Geometrie eingebracht wurde. Das Duplizieren der Plugs erfolgte dann durch Fra¨sbearbeitung
am Institut, wobei optische Vermessungen der Original-Plugs als geometrische Modelle dienten. Das
segmentweise Fertigen der Deswirler-Beschaufelung ermo¨glichte es, Wanddruckbohrungen nicht nur
an Nabe und Geha¨use, sondern auch auf die Schaufelbla¨tter zu positionieren.
56
4.3 Messtechnik, Messgro¨ßen und Messplan
Ebene 1M (Stufeneintritt):
Totaldruck und Totaltemperatur durch Korrelation der Messungen aus dem Beruhigungs-
beha¨lter stromauf.
3 geha¨useseitge und 120◦-umfangsverteilte Wanddruckbohrungen.
Zwischen Ebenen 1M und 2M1 (Laufradaustritt):
7 geha¨useseitige Wanddruckbohrungen.
Ebene 2M1 :
6 umfangsverteilte Wanddruckbohrungen (1, 25 Diffusor-Perioden).
Zwischen Ebenen 2M2 (Beginn pseudo-schaufelloser Bereich) und 2P2 (Eintritt Diffu-
sorhals):
4 geha¨useseitige Wanddruckbohrungen entlang verla¨ngerter Kanalmittellinie.
Ebene 2P1 : Totaldruckfeldmessung (Pitotsonden) mit 6 x 12 = 72 Messpunkten.
Zwischen Ebenen 2P2 und 3M2 (Diffusoraustrittsradius):
16 geha¨useseitige Wanddruckbohrungen entlang Kanalmittellinie.
Ebene 2P3 (Kreisquerschnitt): 2 Wanddruckbohrungen unter jeweils 45◦ zu Kanalsaug- und
Kanaldruckseite.
Ebene 2P4 : Totaldruckfeldmessung (Pitotsonden) mit 6 x 12 = 72 Messpunkten.
Ebene 2P5 (Austritt Kanalvollbeschaufelung): 5 geha¨useseitige Wanddruckbohrungen von
Saug- zu Druckseite.
47 geha¨useseitige Wanddruckbohrungen (fla¨chig verteilt) im hinteren Kanalbereich und Des-
wirlereintritt.
Zwischen Ebenen 3M1 (Eintritt Deswirlerreihe 1) und 3M3 (Austritt Deswirlerreihe
1):
3 nabenseitige und 2 geha¨useseitige umfangsverteilte Wanddruckbohrungen auf Schaufelvor-
derkantenradius.
4 nabenseitige und 4 geha¨useseitige Wanddruckbohrungen entlang Kanalmittellinie.
6 saugseitige und 6 druckseitige Wanddruckbohrungen entlang des Schaufelprofils auf 50%
Schaufelho¨he.
Zwischen Ebenen 3M3 (Eintritt Deswirlerreihe 2) und 4M (Stufenaustritt):
6 nabenseitige und 6 geha¨useseitige Wanddruckbohrungen entlang Kanalmittellinie jeweils in
Kanal 1 und Kanal 2.
5 saugseitige und 5 druckseitige Wanddruckbohrungen entlang des Schaufelprofils auf 50%
Schaufelho¨he jeweils an Schaufel 1 und Schaufel 2.
3 geha¨useseitige umfangsverteilte Wanddruckbohrungen auf Hinterkantenradius der 2. Des-
wirlerreihe jeweils in Kanal 1 und Kanal 2.
Ebene 4M :
Totaldruckrechen mit einer Feldauflo¨sung von 12 Messpositionen, davon jeweils 4 umfangs-
verteilte Positionen auf 15%, 50% und 85% Kanalho¨he.
Totaltemperaturrechen mit einer Feldauflo¨sung von 12 Messpositionen, davon jeweils 4 um-
fangsverteilte Positionen auf 15%, 50% und 85% Kanalho¨he.
4 Messzuga¨nge fu¨r statischen Druck im hinter dem Kanal liegenden Austrittsplenum (werden
Ebene 4M zugeteilt).
Tab. 4.4: Verfu¨gbare Messungen / Messzuga¨nge der COM-Stufe 57
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A B
C D
E F G
H I
Abb. 4.9: Einige exemplarische Messzuga¨nge der COM-Stufe: A: Pitotsonde Ebene 2P4; B: Pitotson-
de Ebene 2P1; C: Konturplug 1 mit Wanddruckbohrungen; D: Konturplug 2 mit Wanddruck-
bohrungen; E: Wanddruckbohrungen Saugseite Deswirlerreihe 2; F: Wanddruckbohrungen
Nabe Deswirlerreihe 2; G: Wanddruckbohrungen Druckseite Deswirlerreihe 1; H: Austritts-
rechen Ebene 4M - Totaldruck; I: Austrittsrechen Ebene 4M - Totaltemperatur
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Fu¨r die Druckmessungen wurden hochgenaue Differenzdruckscanner vom Typ
”
Netscanner 9816“ so-
wie ein Absolutdruckmessgera¨t vom Typ
”
9032“ der Firma PressureSystems verwendet (heute Measu-
rement Specialities). Das Absolutdruckmessgera¨t nimmt den Umgebungs auf, welcher ebenfalls Refe-
renz fu¨r ein Modul des Differenzdruckmessgera¨tes ist. Entsprechend der gegebenen Druckniveaus ent-
lang der Stufe wurden unterschiedliche Module mit unterschiedlichen Messbereichen miteinander ver-
bunden. Eintrittstemperatur (Widerstandsthermometer Pt100), Drehzahl und Drehmoment wurden u¨ber
ein Mehrkanalmultimeter vom Typ
”
34970A“ der Firma Agilent Technologies (heute Keyence Corp.)
aufgezeichnet. Als Temperaturfu¨hler in den Austrittsrechen wurden Thermoelemente vom Typ K ver-
wendet, welche mit einem hochgenauen Thermoelementmessgera¨t vom Typ
”
1560“ der Firma Fluke
betrieben wurden. Um zwo¨lf Elemente gleichzeitig aufnehmen zu ko¨nnen wurde das Messgera¨t um
ein Umschaltermodul vom Typ
”
2566“ erweitert. Die Messungen erfolgten mittels Messgera¨t-interner
Referenztemperatur. Massenstrommessungen von Hauptmassenstrom als auch Zapfluft wurden mit-
tels Durchflussmessblenden nach ISO 5167-1 durchgefu¨hrt. Alle Messstrecken wurden bei der PTB
Braunschweig kalibriert. Drehzahl und Drehmoment wurden mit einem im Antriebstrang verbauten
Torquemeter der Firma Torquemeters Ltd aufgenommen. Das Druckregelsystem wurde von der Firma
EP instruments GmbH ausgelegt. Es beinhaltet Gleitschieber-Membranventile als auch Elektronik der
Firma TetraTec Instruments. Die eingesetzten Drucksensoren des Druckregelsystems entstammen der
Firma WIKA.
4.3.2 Messgro¨ßen
Um Messungen, welche an verschiedenen Tagen erfolgen, miteinander vergleichen zu ko¨nnen, muss
auf die ¨Ahnlichkeit bestimmter Parameter geachtet werden. In erster Gro¨ßenordnung ist darauf zu ach-
ten, dass die axiale Machzahl am Verdichtereintritt und die Umfangsmachzahl am Laufradaustritt fu¨r
Vergleichsmessungen identisch sind. Die axiale Machzahl im Stufeneintritt kann wie folgt dargestellt
werden.
Ma1M,ax =
c1M,ax
a
=
m˙
A1M · ρ1M ·
√
κ ·R · T1M,s
=
m˙ ·R ·√T1M,s
A · p1M,s ·
√
κ ·R (4.1)
Somit wird deutlich, dass die axiale Machzahl am Stufeneintritt vom Massenstrom, dem Gaszustand,
dem statischen Druck und der statischen Temperatur abha¨ngt. Mo¨chte man die Machzahl auch mit den
Totalgro¨ßen des Drucks und der Temperatur angeben, ergibt sich folgender Ausduck.
Ma1M,ax =
m˙ ·R ·√T1M,s
A1M · p1M,s ·
√
κ ·R = m˙ ·
√
T1M,t
p1M,t
·
√
T1M,s
T1M,t
√
R
κ
p1M,s
p1M,t
A1M
(4.2)
Die Verha¨ltnisse von statischen zu Totalgro¨ßen ko¨nnen u¨ber die Isentropenbeziehungen umgeschrieben
werden und sind einzig eine Funktion der absoluten Machzahl und des Isentropenexponenten. Bei axia-
ler Anstro¨mung entspricht die absolute Machzahl der axialen Machzahl, welche somit auch rein u¨ber
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Massenstrom, Totaldruck, Totaltemperatur und Gaszustand (R, κ) angegeben werden kann. In der Pra-
xis wird statt der axialen Machzahl ein reduzierter Massenstrom fu¨r die Durchsatzangabe verwendet.
Gleiche Werte des reduzierten Massenstroms verschiedener Messungen beinhalten also gleiche axia-
le Machzahlen im Stufeneintritt. Unter Annahme eines gleichen Gaszustandes bei unterschiedlichen
Messungen (gleiche Feuchte, Temperaturen und Dru¨cke im Stufeneintritt) und durch Referenzieren
der jeweiligen Totalzusta¨nde auf Standardbedingungen kann der reduzierte Massenstorm wie folgt in
den Dimensionen [kg/s] geschrieben werden.
m˙red = RMS = m˙ · pISA
p1M,t
·
√
T1M,t
TISA
(4.3)
Dabei steht ISA fu¨r Internationale Standardatmospha¨re. Der Standarddruck liegt bei 101325Pa und
die Standardtemperatur bei 288.15K. Die Umfangsmachzahl kann analog der axialen Machzahl her-
geleitet werden und ist bei axialer Zustro¨mung eine reine Funktion von mechanischer Drehzahl, Gas-
zustand und Totaltemperatur am Stufeneintritt.
Ma1M,u =
u
a
=
r · 2 · π · n√
κ ·R · T1M,s
= n · 1√
T1M,t
· r · 2 · π√
κ ·R ·
√
T1M,t
T1M,s
(4.4)
Anstelle der Umfangsmachzahl ist es u¨blich, reduzierte Drehzahlen anzugeben. Fu¨r einen konstanten
Gaszustand und mit Referenz auf Standardbedingungen stellt die reduzierte Drehzahl die Umfangs-
machzahl dar und ist wie folgt definiert.
nred = n ·
√
TISA
T1M,t
(4.5)
Ebenso wie fu¨r den reduzierten Massenstrom wird auch hier die Geometrie am Stufeneintritt als kon-
stant angesehen. Bei Messungen an der Verdichterstufe wurden fu¨r verschiedene Drehzahllinien jeweils
immer gleiche reduzierte Drehzahlwerte eingestellt, sodass sich die Umfangsmachzahlen entsprechen.
Auch wurden diese reduzierten Drehzahlen entlang der Drehzahllinie konstant gehalten. Der Durch-
satz in Kennfeldmessungen wird als reduzierter Massenstrom angegeben. Bestimmte Betriebspunkte
werden durch jeweilige reduzierte Massenstro¨me definiert. Somit werden bei Detailmessungen mit
gleichem konstanten reduzierten Massenstrom aber vera¨nderter Diffusorgeometrie oder vera¨nderter
Variationsparameter immer Betriebspunkte gleicher axialer Stufeneintrittsmachzahl verglichen.
Da die Stro¨mung im Stufeneintritt der hier untersuchten Stufen drallbehaftet ist, repra¨sentieren der kor-
rigierte Massenstrom und die reduzierte Drehzahl die axiale und Umfangs-Machzahl strenggenommen
nicht exakt, da die Totalgro¨ßen von Druck und Temperatur im Eintritt anstelle der statischen Gro¨ßen
verwendet werden. Die in den Gleichungen 4.2 und 4.4 auftretenden Verha¨ltnisse von statischen zu
Totalgro¨ßen sind von der absoluten und nicht der jeweiligen axialen oder Umfangsmachzahl abha¨ngig.
Der Einfluss dieser Terme ist allerdings sehr klein, so dass bei konstant gehaltener reduzierter Dreh-
zahl (gema¨ß Definition in Gl. 4.5 die tatsa¨chliche Umfangsmachzahl entlang einer Drehzahllinie um
60
4.3 Messtechnik, Messgro¨ßen und Messplan
weniger als 1% von Schluck- zu Pumpgrenze abnimmt. Dies wurde mit Hilfe von numerischen Simu-
lationen u¨berpru¨ft. Da der Pru¨fstand hinsichtlich statischer Temperatur am Stufeneintritt keine Messin-
strumentierung aufweist, ko¨nnen die Eintrittsbedingungen nur u¨ber die Totalgro¨ßen eingestellt werden.
Fu¨r Vergleichsmessungen ist diese leichte Abweichung von reduzierter Gro¨ße auf die jeweilige Mach-
zahl ebenfalls nicht relevant, da die Abweichung fu¨r jede Messung in der gleichen Gro¨ße auftritt und
somit Machsche ¨Ahnlichkeit zwischen den Messungen gegeben ist.
Dru¨cke und Temperaturen entlang der Stufe wurden ebenfalls auf die jeweiligen Eintrittszusta¨nde re-
duziert, um Vergleichbarkeit zwischen verschiedenen Messungen zu gewa¨hrleisten. Die Reduktion
erfolgte gema¨ß der folgenden Definitionen.
ps,red = ps · pISA
p1M,t
, pt,red = pt · pISA
p1M,t
(4.6)
Ts,red = Ts · TISA
T1M,t
, Tt,red = Tt · TISA
T1M,t
(4.7)
Einen detailierteren ¨Uberblick u¨ber die Reduktion stro¨mungsmechanischer Gro¨ßen in Turbomaschinen
gibt Fruboese (1990).
Um die Gu¨te der Energieumwandlung in der Verdichterstufe zu beziffern, wird in dieser Arbeit
der isentrope Wirkungsgrad verwendet. Dieser setzt eine verlustfreie isentrope Arbeitsumsetzung ins
Verha¨ltnis zur realen Arbeitsumsetzung. Die reale Arbeitsumsetzung kann entweder u¨ber die am
Torquemeter gemessene Wellenleistung, oder durch gemessene Totalgro¨ßen der Temperatur in der
Stro¨mung am Stufenein- und -austritt bestimmt werden. Wird die am Torquemeter gemessene Wellen-
leistung zur Wirkungsgradbestimmung verwendet, muss die Verlustleistung der Magentlagerung, wel-
che sich zwischen Torquemeter und Verdichterlaufrad befindet, quantifiziert werden. Diesbezu¨gliche
Messungen mit einem unbeschaufelten
”
Dummy“-Laufrad wurde von Zachau (2007) durchgefu¨hrt
und zeigten, dass die Leistungsaufnahme der Magnetlagerung unerwartet hoch und stark abha¨ngig von
Laufradgegendruck und Wellenposition ist. Eine aufgestellte Korrelation zur Berechnung dieser Leis-
tungsaufnahme fu¨hrt dementsprechend zu einer Messunsicherheit des Wirkungsgrades, welche die Un-
sicherheit des thermodynamisch bestimmten Wirkungsgrades deutlich u¨bertrifft. Daher wird in dieser
Arbeit der Wirkungsgrad ausschließlich thermodynamisch, also durch Vermessung der Totalzusta¨nde
an Stufenein- und Austritt bestimmt. Gl. 4.8 zeigt die Definition und Herleitung des Wirkungsgrades
als Funktion der entsprechenden Messgro¨ßen.
η1,is,tt,Stufe =
m˙1M · cp · (Tis,4M,t − T1M,t)
m˙1M · cp · (T4M,t − T1M,t) =
(
p4M,t
p1M,t
)κ−1
κ − 1
T4M,t
T1M,t
− 1
=
π
κ−1
κ
tt,Stufe − 1
τtt,Stufe − 1 (4.8)
In dieser Form des Wirkungsgrades wird die Zapfluft als Nutzen mitbilanziert, ihr wird allerdings aus
messtechnischen Gru¨nden der Zustand des Stufenaustrittes aufgepra¨gt. Der Totaldruck an der Entnah-
mestelle hinter dem Laufrad ist aber deutlich ho¨her als am Stufenaustritt. Bei der Totaltemperatur kann
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hingegen unter Annahme einer anna¨hernd adiabaten Diffusorstro¨mung davon ausgegangen werden,
dass diese integral an Laufrad- und Stufenaustritt gleich ist. Es gibt somit zwei weitere Mo¨glichkeiten
den Wirkungsgrad der Stufe experimentell zu bestimmen.
η2,is,tt,Stufe =
m˙2M2 · cp · (Tis,4M,t − T1M,t) + m˙Zapfluft · cp · (Tis,2P1,t − T1M,t)
m˙1M · cp · (T4M,t − T1M,t)
=
m˙2M2 ·
((
p4M,t
p1M,t
)κ−1
κ − 1
)
+ m˙Zapfluft ·
((
p2P1,t
p1M,t
)κ−1
κ − 1
)
m˙1M ·
(
T4M,t
T1M,t
− 1
)
(4.9)
η3,is,tt,Stufe =
m˙2M2 · cp · (Tis,4M,t − T1M,t)
m˙1M · cp · (T4M,t − T1M,t) =
m˙2M2 ·
((
p4M,t
p1M,t
)κ−1
κ − 1
)
m˙1M ·
(
T4M,t
T1M,t
− 1
) (4.10)
In Gl. 4.9 werden die Zapfmassenstro¨me gema¨ß ihres thermodynamischen Zustandes an der Entnah-
mestelle mitbilanziert. Allerdings erfordert das Aufstellen dieses Wirkungsgrades (η2) Totaldruckmes-
sungen in Ebene 2P1, welche nur fu¨r wenige Betriebspunkte auf zwei Drehzahllinien durchgefu¨hrt
wurden. Die Wirkungsgraddefinition in Gl. 4.10 bilanziert die Zapfmassenstro¨me als reine Verluste.
Diese Definition des Wirkungsgrades wird speziell bei Stufenvergleichen mit unterschiedlichen Zapf-
massenstro¨men wichtig.
Das Druckverha¨ltnis π und das Temperaturverha¨ltnis τ wurden als Gro¨ßen des Wirkungsgrades schon
vorgestellt. Einzeln fu¨r sich stellt das Druckverha¨ltnis die Drucksteigerung der Stufe oder einzelner
Komponenten dar. Fu¨r die Stufenbilanzierung wird in dieser Arbeit das Druckverha¨ltnis πts,Stufe =
p4m,s
p1m,t
genutzt. Dies ist aus zweierlei Gru¨nden sinnvoll. Zum einen dissipiert der dynamische Druck am
Stufenaustritt bei Eintritt in das Austrittsplenum fast komplett, was auch im Triebwerk beim Expan-
dieren in das Brennkammerplenum der Fall ist. Desweiteren ist die Messung des statischen Druckes
im Plenum als Integralwert verla¨sslicher hinsichtlich des Vergleichs verschiedener Stufen, als die je-
weils arithmetisch gemittelten Totaldru¨cke der Austrittsrechen am Stufenaustritt, da die Homogenita¨t
der Stro¨mung in dieser Ebene fu¨r die verschiedenen Diffusionssystem sehr unterschiedlich ist. Das
Totaltemperaturverha¨ltnis fu¨r sich stellt den Arbeitseintrag des Laufrades in die Stro¨mung dar.
4.3.3 Ausgewa¨hlte Betriebspunkte und Variationsparameter
Abb. 4.10 zeigt die Nenndrehzahllinie (100%) und die 90%-Drehzahllinie der COM-Stufe bei nomi-
nalen Einstellungen. Fu¨r jede dieser Drehzahlen wurden vier Betriebspunkte definiert, bei welchen
Detailuntersuchungen wie eindimensionale Druckverla¨ufe entlang des Stro¨mungspfades und zweidi-
mensionale Sondentraversierungen durchgefu¨hrt wurden. Betriebspunkt 3 und Betriebspunkt 7 der je-
weiligen Drehzahllinien stellen die Wirkungsgrad-Bestpunkte dar. Die weiteren Betriebspunkte liegen
jeweils um 2, 5% des 100%-Bestpunktmassenstroms voneinander entfernt. Mit dieser Auswahl an Be-
triebspunkten sollen sowohl Off-Design Verhalten bei einer festen Drehzahl als auch Unterschiede der
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Abb. 4.10: Betriebspunkte fu¨r Detailmessungen
Stufendurchstro¨mung in Teillast aufgenommen werden. Fu¨r die Stufenvergleiche in Kapitel 7 werden
Detailmessungen miteinander verglichen, welche bei gleichen reduzierten Massenstro¨men der in Abb.
4.10 dargestellten Betriebspunkte durchgefu¨hrt wurden.
Tab. 4.5 gibt einen ¨Uberblick u¨ber die nominalen Stufeneinstellungen und Variationsparameter in die-
ser Arbeit.
Parameter nominale Einstellung Variation
Schaufelsspalt Laufradaustritt 0,65 mm -
Abstand Laufrad- zu Diffusormittelline 0,00 mm -
Zapfluft nach vorne (geha¨useseitig) 2, 8% 0, 0%− 2, 8%
Zapfluft nach hinten (nabenseitig) 0, 5% 0, 0%− 0, 6%
Ausrichtung Pipe-Diffusor zu Deswirler 0◦ −1, 5◦ −+3, 0◦
Tab. 4.5: Nominale Stufeneinstellungen und Variationsparameter der COM-Stufe
4.4 Messunsicherheiten
Die Abscha¨tzung der Messunsicherheit ist von fundamentaler Bedeutung fu¨r die Interpretation der
durchgefu¨hrten Messungen. Die Messunsicherheit quantifiziert die Genauigkeit der Messungen und
beschreibt somit wie genau der wahre Wert der zu messenden Gro¨ße bestimmbar ist. Unterschie-
den wird in der Messtechnik zwischen zufa¨lligen und systematischen Fehlern. Zufa¨llige Fehler sind
nicht zeitkonstant und treten unvorhersehbar auf. Auslo¨ser hierfu¨r ko¨nnen elektronisches Rauschen von
Messgera¨ten, Schwankungen a¨ußerer Einflu¨sse wie Temperatur oder Luftdruck oder ¨Ahnliches sein.
Um zufa¨llige Fehler verringern und quantifizieren zu ko¨nnen, werden Mehrfachmessungen der Mess-
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gro¨ßen vorgenommen und diese statistisch ausgewertet. Systematische Fehler ko¨nnen in der nicht-
perfekten Fertigung von Komponenten der Messkette, der Vernachla¨ssigung physikalisch relevanter
Effekte oder auch Fehlern in den Auswerteketten liegen. Dem Experimentator obliegt es, systematische
Fehler bestmo¨glich zu vermeiden. Systematische Fehler treten in der Regel zeitinvariant und bei glei-
chem Messaufbau immer in gleicher Gro¨ße auf. Wenn nicht vermeidbar, mu¨ssen systematische Fehler
abgescha¨tzt und in ihrer Maximalgro¨ße in die Messunsicherheit integriert werden. Systematische Feh-
ler ko¨nnen mit Hilfe von Kalibrationen, also Abgleich und Korrektur gegenu¨ber Normalmessgera¨ten,
in der Regel deutlich verringert werden. Datenbla¨tter elektronischer Messgera¨te unterscheiden in Ihrer
Angabe der Messgenauigkeit oftmals nicht zwischen zufa¨lligen und systematischen Fehlern, weshalb
auch hier meist eine Abscha¨tzung getroffen werden muss.
Fu¨r viele Messauswertungen ist weiterhin eine Unterscheidung in relative und absolute Fehler sinnvoll
1
. Relative Fehler sind bei Vergleichsmessungen relevant, bei denen ausschließlich die Unterschiede
beider Messungen zueinander aufgezeigt werden sollen. Absolute Fehler hingegen repra¨sentieren die
Messunsicherheit gegen den absoluten
”
wahren“ Wert der physikalischen Gro¨ße. In dieser Arbeit re-
pra¨sentiert die relative Messunsicherheit ausschließlich die Unsicherheit hinsichtlich zufa¨lliger Fehler
2
. Dies ist gerechtfertigt, da fu¨r alle Messungen immer die gleichen Messketten verwendet werden und
bei etwa gleichen Umgebungsbedingungen gemessen wird, bzw. der Einfluss leichter Schwankungen
der Umgebungsbedingungen vernachla¨ssigt werden kann. Somit werden systematische Fehler fu¨r den
Vergleich unbedeutend. Die absolute Messunsicherheit beinhaltet die Unsicherheiten von zufa¨lligen
und systematischen Fehlern.
Abb. 4.11 verdeutlicht schematisch den Unterschied zwischen zufa¨lligen und systematischen Fehlern.
Im Weiteren Verlauf halten sich Herleitungen und Definitionen an die Arbeit von Grabe (2011).
Allen hergeleiteten Messunsicherheiten wird zugrunde gelegt, dass die Messgro¨ßen selbst im Zeitraum
der Messaufnahmen zeitinvariant sind. Dies ist aufgrund von Druck- und Massenstromschwankungen,
induziert durch das Druckregelsystem und mo¨gliche Drehzahlschwankungen, nicht ganz korrekt. Im
Unterkapitel 4.4.4 kann aber aufgezeigt werden, dass diese Schwankungen von kleinerer Ordnung sind
und nicht in den Messunsicherheiten beru¨cksichtigt werden mu¨ssen.
4.4.1 Basismessgro¨ßen
Als Basismessgro¨ßen seien hier Druck, Temperatur, Massenstrom und Drehzahl genannt. Der Massen-
strom ist strenggenommen eine zusammengesetzte Messgro¨ße, soll hier aber als einfache Messgro¨ße
behandelt werden, da er messtechnisch in einem integralen Messsystem bestimmt wird.
1In diesem Fall ist der Begriff
”
relativer“ Fehler nicht mit dem prozentualen Fehler, also der Messunsicherheit bezogen auf
den Messwert, zu verwechseln. Dieser wird im folgenden immer
”
prozentualer“ Fehler genannt
2In Ausnahmefa¨llen wird an den jeweiligen Ergebnissen auf ein notwendiges Hinzuziehen systematischer Fehlereinflu¨sse
hingewiesen
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Abb. 4.11: Schematische Darstellung der zufa¨lligen und systematischen Messunsicherheiten uz & us
sowie der zufa¨lligen und systematischen Messfehler fz & fs.
Linke Seite: Theoretische Verteilungsdichte mit Erwartungswert µx und gemessene Vertei-
lungsdichte (Punkte) mit arithmetischem Mittelwert x, dazu Lage des wahren Wertes x0.
Rechte Seite: Messunsicherheiten in Balkendarstellung.
Abbildung in Anlehnung an Grabe (2011)
Zufa¨llige Messfehler
Fu¨r jeden Betriebspunkt wurden hintereinander 10 Messungen aller Dru¨cke durchgefu¨hrt. Die
Zeitabsta¨nde zwischen den Messungen lagen bei etwa 2 Sekunden. Dies repra¨sentiert die
schnellstmo¨gliche Ausgabefrequenz, bei der alle Kana¨le des Druckmessgera¨ts neue Werte aufgenom-
men haben. Aus den 10 Messungen wurden fu¨r jede Messstelle arithmetische Mittelwerte x gebildet.
Unter der Annahme, dass die Messgro¨ßen hinsichtlich ihrer stochastischen Schwankungen u¨ber die
Zeit gleichverteilt sind, weist dieser Mittelwert bei einer endlichen Anzahl von Wiederholungsmes-
sungen immer noch eine gewisse Unsicherheit gegenu¨ber dem Erwartungswert µx aus. Das Unsicher-
heitsintervall kann mit Hilfe der Studentschen t-Verteilung wie folgt ausgedru¨ckt werden.
x− tp sx√
n
≤ µx ≤ x+ tp sx√
n
(4.11)
Dabei repra¨sentiert tp ein entsprechendes Quantil der t-Verteilung, welches von der Gro¨ße des Vertrau-
ensbereiches und der Anzahl der Messungen bzw. Stichproben abha¨ngt. Der Vertrauensbereich wurde
fu¨r die Berechnung aller Unsicherheiten auf 95% festgelegt. n ist die Anzahl der Wiederholungsmes-
sungen und sx ist die empirische Standardabweichung, welche wie folgt berechnet wird.
sx =
√
1
n− 1
n∑
l=1
(xl − x)2 (4.12)
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Die eingesetzten Temperaturmessgera¨te sind in der Messwertausgabe deutlich langsamer als die Gera¨te
zur Druckmessung. Gleiches gilt fu¨r die Messungen von Massenstrom und Drehzahl. Auf einen Satz
von 10 Werten der Druckmessungen kommen im Falle der Temperaturmessungen etwa 2 Temperatur-
werte. Eine statistische Bewertung des zufa¨lligen Fehlers auf Basis zweier Messwerte ist nicht prakti-
kabel und wu¨rde zu sehr großen unplausiblen Unsicherheiten fu¨hren. Daher wurden aus einer Vielzahl
von Messblo¨cken mit jeweils 10 Aufnahmen jeweils die maximalen Differenzen der angezeigten Tem-
peraturen ermittelt. Aus diesen wurde wiederum die maximale Differenz bestimmt, welche dann in Gl.
4.12 fu¨r den Term (xl − x) eingesetzt wurde. Diese Methode ist konservativ, setzt den relativen Fehler
aber in einem noch plausiblen Bereich an.
Im Falle der mechanischen Drehzahl ist der zufa¨llige Messfehler kleiner als die Auflo¨sung des Mess-
signals, welche bei 1 U/min liegt, da Schwankungen im Drehzahlsignal nicht erkennbar sind.
Systematische Messfehler
Relevante nicht vermeidbare systematische Fehler von Druckmessungen in der durchgefu¨hrten Mess-
kampagne sind systematische Fehler des Messgera¨tes sowie systematische Fehler aufgrund geometri-
scher Eigenschaften der Wanddruckbohrungen und Pitot-Sonden. Weiterhin kann die Positionierung
von Sonden in der Stro¨mung und der Stro¨mungszustand an den Messstellen systematische Messfehler
zur Folge haben. Leitungsleckagen sowie nicht eingehaltene Ausgleichzeiten bei der Messaufnahmen
wurden durch regelma¨ßiges Abdru¨cken der Messschla¨uche und genu¨gend Wartezeit vor Messbeginn
nach Betriebspunkta¨nderungen vermieden.
Fu¨r die eingesetzten Druckmessgera¨te wird eine gesamte Messunsicherheit angegeben, welche Nicht-
Linearita¨t, Hysterese und Nicht-Wiederholbarkeit beinhaltet. Als systematischer Messfehler hierbei ist
die Nicht-Linearita¨t anzusehen, welche anteilig der angegebenen Gesamtunsicherheit abgescha¨tzt wur-
de. Hierzu wurden alle Druckaufnehmer gegen ein Normalgera¨t u¨berpru¨ft. Dabei wurde der Messbe-
reich in diskreten Schritten mehrfach abgefahren. Es zeigte sich, dass Unsicherheiten hinsichtlich Hys-
terese und Wiederholbarkeit nur etwa 20% der gesamten Unsicherheit aufwiesen und die Hauptabwei-
chungen zum Normalmessgera¨t auf eine vera¨nderte Linearita¨t oder Nicht-Linearita¨t zuru¨ckzuschließen
war.
Einflu¨sse auf systematische Fehler der Druckmessung bei Wanddruckbohrungen haben der Mess-
bohrungsdurchmesser, die Messbohrungsla¨nge, die auf den Messbohrungsdurchmesser bezogene
Reynoldszahl und die Machzahl der Stro¨mung (siehe Miyadzu (1936), Rayle (1949), Shaw (1960) und
McKeon und Smits (2002)). Grundsa¨tzlich bewirkt die Messbohrung eine Kru¨mmung der Stromlinien
an der Oberfla¨che. Durch Eindringen und Verlassen von Stro¨mung in die Messbohrung kommt es zu
einem Impulsaustausch zwischen Kavita¨t und Hauptstro¨mung und Wirbelbildung innerhalb der Mess-
bohrung. In der Regel ist der angezeigte Druck etwas ho¨her als der statische Druck der Hauptstro¨mung.
Hinsichtlich Kompressibilita¨t zeigt Rayle (1949) auf, dass die Machzahl einen relativ kleinen Einfluss
auf den Druckmessfehler an Wanddruckbohrungen mit den vorliegenden Durchmessern hat. Die an-
liegende Reynoldszahl hat fu¨r die vorliegende Messbohrungsgeometrie (dMB, lMB/dMB nach Shaw
(1960)) jedoch einen deutlich gro¨ßeren Einfluss. Zur Abscha¨tzung der Messunsicherheiten wurden
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numerische Ergebnisse von Wandschubspannung, Dichte und Viskosita¨t an den jeweiligen Messboh-
rungen ausgewertet. Es zeigten sich deutliche Unterschiede in den Messfehlern in Bereichen hoher
Wandschubspannungen (Laufradaustritt und Diffusoreintritt) und geringerer Wandschubspannungen
(Laufradeintritt, Diffusoraustritt, Deswirler).
Fu¨r die Totaldruckmessungen der Pitotsonden und Austrittsrechen wurden systematische Feh-
ler hinsichtlich der Einflu¨sse von Reynoldszahl, Machzahl, Turbulenz, Anstro¨mwinkel und
Stro¨mungsgradienten abgescha¨tzt. Im Bereich der vorliegenden Reynolds- und Machzahlen ko¨nnen
systematische Fehler aufgrund dieser Gro¨ßen in der Freistro¨mung vernachla¨ssigt werden (Humm
(1996)). Turbulenz und Geschwindigkeitsgradienten in der Kernstro¨mung bewirken in der Regel einen
zu hoch angezeigten Staudruck. Der Turbulenzgrad an den jeweiligen Messebenen wurde mit Hilfe
numerischer Simulationen abgescha¨tzt und dessen Einfluss nach Humm (1996) abgescha¨tzt. Hohe Ge-
schwindigkeitsgradienten an den Messpositionen fu¨hren zum einen zu verfa¨lschten Messergebnissen
aufgrund des quadratischen Einflusses der Geschwindigkeit auf den Staudruck, da das Pitotrohr im-
mer eine bestimmte Fla¨che abdeckt, der Messwert aber punktuell fu¨r eine Position angegeben wird.
Der Integralwert des Staudruckes u¨ber die Fla¨che des Staurohres entspricht aber nicht dem Staudruck
des Zentrums des Pitot-Rohres. Zum anderen bewirkt der Sondenkopf in einem Stro¨mungsfeld ho-
her Geschwindigkeitsgradienten selbst eine Kru¨mmung der lokalen Stromlinien von hoher zu nied-
rigerer Geschwindigkeit. Es bilden sich dadurch an den Seiten des Staurohres zwei Wirbelpaare aus
(Chue (1975)). Beide Einflu¨sse durch Geschwindigkeitsgradienten ko¨nnen bei Feldmessungen durch
Ortskorrekturen minimiert werden, bzw. in die Positionier-Unsicherheit mit einfließen. Eine Fehlan-
stro¨mung der Sonde bewirkt in der Regel einen verringert angezeigten Totaldruck. Die Ausrichtung
aller Sonden in dieser Stufe wurde mit Hilfe von berechneten Stro¨mungswinkeln aus instationa¨ren
CFD-Simulationen definiert. Dabei wurden sowohl die Stro¨mungsschwankungen beim Durchgang ei-
ner Rotorpassage in Messebene 2P1, als auch lokale stationa¨re Winkelunterschiede in den Ebenen 2P4
und 4M beru¨cksichtigt, in denen die Stro¨mung hinsichtlich Stro¨mungswinkel als stationa¨r anzusehen
ist. Somit sollten Fehlanstro¨mungen kleiner±11◦ gewa¨hrleistet werden, bei denen nach Gracey (1957)
Messfehler kleiner 1% des vorliegenden dynamischen Druckes auftreten. Der dynamische Druck wur-
de aus den Totaldruckmessungen der Sonden und Wanddruckmessungen berechnet. Fu¨r den systemati-
schen Fehler hinsichtlich Sondenpositionierung und -bauform wurde pauschal 0, 5% des dynamischen
Druckes angenommen.
Fu¨r die systematische Messunsicherheit der Temperaturmessungen wurden Messgera¨tangaben, stati-
sche Kalibrationen der eingesetzten Messfu¨hler sowie eine Abscha¨tzung des Recovery-Faktors der
Austrittsrechen in Ebene 4M herangezogen.
Zur Bestimmung des systematischen Fehlers der Massenstrommessungen wurden die Ergebnisse der
Kalibrationen der Messstrecken verwendet. Die Messunsicherheit hinsichtlich systematischer Mess-
fehler beinhaltet somit vor allem die systematischen Unsicherheiten der Normalmessgera¨te der Kali-
bration sowie Polynominalfehler bei der Aufstellung der Messstreckencharakteristika.
Ein systematischer Fehler der Drehzahl tritt laut Kalibrierbericht des Messgera¨tes und der Auswerte-
einheit nicht in Erscheinung.
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Tab. 4.6 fasst relative und absolute Messunsicherheiten der Druck-, Temperatur-, Massenstrom- und
Drehzahlmessungen zusammen. Da die Druckunterschiede u¨ber die Stufe relativ hoch sind, sind die
Messstellen verschiedener Komponenten an Druckmessgera¨ten unterschiedlicher Messbereiche ang-
schlossen, was zu unterschiedlichen Messunsicherheiten fu¨hrt. Hier abgebildet sind Messunsicherhei-
ten fu¨r den Stufenbestpunkt der COM-Stufe bei 100% Drehzahl. Die prozentualen Anteile der Messun-
sicherheit a¨ndern sich leicht fu¨r andere Betriebspunkte entlang der 100% Drehzahllinie. Sta¨rker kann
sich die anteilige Messunsicherheit bei Betriebspunkten auf kleinerer Drehzahl a¨ndern. Dies wird in
den Ergebniskapiteln, sofern no¨tig, in den Fehlerbalken der Abbildungen beru¨cksichtigt.
Messgro¨ße rel. Messunsicherheit abs. Messunsicherheit
Wanddruck Laufradeintritt ±0, 02% ±0, 15%
Wanddruck Laufradaustritt ±0, 02% ±1, 02%
Wanddruck Diffusoreintritt ±0, 05% ±1, 1%
Wanddruck Pipe-Diffusor ±0, 1% ±0, 48%
Wanddruck Deswirler ±0, 02% ±0, 14%
Wanddruck Austrittsplenum ±0, 03% ±0, 09%
Totaldruck Stufeneintritt (1M) ±0, 03% ±0, 07%
Totaldruck Ebene 2P1 ±0, 07% ±0, 33%
Totaldruck Ebene 2P4 ±0, 09% ±0, 22%
Totaldruck Stufenaustritt (4M) ±0, 03% ±0, 09%
Totaltemperatur Stufeneintritt (1M) ±0, 02% ±0, 06%
Totaltemperatur Stufenaustritt (4M) ±0, 13% ±0, 48%
Massenstrom Stufeneintritt ±0, 12% ±0, 28%
Massenstrom Zapfluft vorne ±0, 09% ±0, 67%
Massenstrom Zapfluft hinten ±0, 21% ±0, 85%
Tab. 4.6: Messunsicherheiten von Druck, Temperatur und Massenstrom prozentual zu den jeweiligen
Werten am Stufenbestpunkt (100%-Drehzahl)
4.4.2 Zusammengesetzte Gro¨ßen
Eine zusammengesetzte Gro¨ße wie ein Wirkungsgrad oder Druckverha¨ltnis ist eine Funktion mehrerer
Basismessgro¨ßen. Diese Funktion (im Folgenden als Φ bezeichnet) kann mit Hilfe einer Taylorreihe
um den Messpunkt entwickelt werden. Bei Mehrfachmessungen kann dies mit den Einzelmesswerten
(Gl. 4.13) oder den schon arithmetisch gemittelten Messwerten (Gl. 4.14) geschehen. In Gl. 4.13 und
Gl. 4.14 wird die Talyorreihe nach dem linearen Glied abgebrochen. Damit wird vorausgesetzt, dass
die Messfehler so klein gegenu¨ber dem wahren Wert x0 sind, dass die folgenden potenzierten Glieder
vernachla¨ssigbar sind. Weiterhin wird in der Taylorreihe die Ableitung ∂Φ/∂x0 mit der Ableitung nach
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dem Mittelwert ∂Φ/∂x approximiert.
xi,l = xi,0 + (xi,l − µxi) + ui,s
Φ(x1,l, x2,l, . . . , xm,l) = Φ(x1,0, x2,0, . . . , xm,0) +
m∑
l=1
∂Φ
∂xi
(xi,l − µxi) +
m∑
l=1
∂Φ
∂xi
us
(4.13)
xi = xi,0 + (xi − µxi) + ui,s
Φ(x1, x2, . . . , xm) = Φ(x1,0, x2,0, . . . , xm,0) +
m∑
l=1
∂Φ
∂xi
(xi − µxi) +
m∑
l=1
∂Φ
∂xi
us
(4.14)
Zufa¨llige Messfehler
Wird Gl. 4.14 von Gl. 4.13 subtrahiert, kann mit wenigen weiteren Umformungen die empirische
Varianz der Funktion Φ aufgestellt werden.
s2Φ =
m∑
i=1
m∑
j=1
∂Φ
∂xi
∂Φ
∂xj
sij (4.15)
Hierbei sind sii = s2i die empirischen Varianzen der jeweiligen Basismessgro¨ßen und sij = sji die auf-
tretenden Kovarianzen zwischen zwei Basismessgro¨ßen. Mit der Annahme, dass Messabweichungen
der Basismessgro¨ßen unabha¨ngig voneinander sind und somit keinen Einfluss auf die Abweichungen
anderer Messgro¨ßen haben, ko¨nnen die Kovarianzen sij = sji = 0 gesetzt werden. Somit ha¨ngt die
empirische Varianz der zusammengesetzten Gro¨ße ausschließlich von den empirischen Varianzen der
einzelnen Basismessgro¨ßen ab. Es ergibt sich die bekannte Formel der Gaußschen Fehlerfortpflan-
zung.
s2Φ =
m∑
i=1
∂Φ
∂xi
s2xi (4.16)
In dieser Formel werden nur die stochastischen, also zufa¨lligen Messfehler beru¨cksichtigt, da die syste-
matischen Fehler in immer gleicher Gro¨ße angenommen werden. Das Unsicherheitsintervall einer zu-
sammengesetzten Messgro¨ße hinsichtlich zufa¨lliger Fehler kann dann wie folgt aufgestellt werden.
Φ(x1, . . . , xm)− tp(n− 1)√
n
sΦ ≤ Φ(x1,0, . . . , xm,0) ≤ Φ(x1, . . . , xm) + tp(n− 1)√
n
sΦ (4.17)
Systematische Messfehler
Die Messunsicherheit hinsichtlich systematischer Messfehler einer zusammengesetzten Messgro¨ße ist
durch die linearen Terme der Taylorreihenentwicklung (Gl. 4.13 bzw. Gl. 4.14) gegeben. Auch bei den
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zusammengesetzten Messgro¨ßen werden der relativen Messunsicherheit ausschließlich zufa¨llige Mess-
fehler zugeschrieben, wohingegen die absolute Messunsicherheit zufa¨llige und systematische Mess-
fehler beru¨cksichtigt. Tabelle 4.7 fasst die relativen und absoluten Messunsicherheiten der wichtigsten
zusammengesetzten Messgro¨ßen zusammen. Die Angaben sind prozentual auf die Unsicherheiten am
Stufenbestpunkt der COM-Stufe bei 100% Drehzahl bezogen.
Messgro¨ße rel. Messunsicherheit abs. Messunsicherheit
Reduzierter Massenstrom m˙red (Stufeneintritt) ±0, 18% ±0, 40%
Reduzierte Drehzahl nred ±0, 002% ±0, 03%
Isentroper Stufenwirkungsgrad ηts,Stufe ±0, 25%− Punkte ±1, 4%− Punkte
Isentroper Stufenwirkungsgrad ηtt,Stufe ±0, 25%− Punkte ±1, 5%− Punkte
Isentroper Impellerwirkungsgrad ηtt,Impeller ±0, 3%− Punkte ±1, 8%− Punkte
Stufendruckverha¨ltnis πts,Stufe ±0, 06% ±0, 16%
Stufendruckverha¨ltnis πtt,Stufe ±0, 06% ±0, 16%
Impellerdruckverha¨ltnis πts,Impeller ±0, 05% ±1, 10%
Impellerdruckverha¨ltnis πss,Impeller ±0, 04% ±1, 18%
Druckverha¨ltnis Diffusoreintritt πss,Diffusoreintritt ±0, 07% ±1, 92%
Druckverha¨ltnis Diffusorhals πss,Diffusorhals ±0, 08% ±1, 82%
Druckverha¨ltnis Pipe-Diffusor πss,P ipe−Diffusor ±0, 14% ±1, 33%
Druckverha¨ltnis Deswirler πss,Deswirler ±0, 13% ±0, 54%
Druckverha¨ltnis Diffusionssystem πss,Diffusionssystem ±0, 06% ±1, 11%
Stufentemperaturverha¨ltnis τtt,Stufe ±0, 05% ±0, 46%
Druckbeiwert Cp,P ipe−Diffusor ±0, 67% ±3, 93%
Druckbeiwert Cp,Deswirler ±3, 01% ±12, 34%
Druckbeiwert Cp,Diffusionssystem ±0, 40% ±2, 01%
Totaldruckverlustbeiwert ωPipe−Diffusor ±5, 50% ±21, 54%
Totaldruckverlustbeiwert ωDeswirler ±2, 69% ±10, 79%
Totaldruckverlustbeiwert ωDiffusionssystem ±1, 42% ±7, 07%
Blockage B2P1 ±1, 81% ±6, 61%
Blockage B2P4 ±1, 95% ±6, 01%
Tab. 4.7: Messunsicherheiten von zusammengesetzten Messgro¨ßen prozentual zu den jeweiligen Wer-
ten am Stufenbestpunkt (100%-Drehzahl)
4.4.3 Positionsgenauigkeiten
Neben den Messunsicherheiten ist die Angabe der Positionsgenauigkeit, bzw. Positionsunsicherheit
bei vielen Messungen wichtig. Die Positionsunsicherheit von Wanddruckbohrungen, Austrittsrechen
und Pitot-Sonden relativ zur Soll-Geometrie der jeweiligen Bauteile, als auch die Unsicherheit der
Ausrichtung von Pipe-Diffusor zu Deswirler der COM-Stufe ist in Tab. 4.8 aufgezeigt. Bei den Wand-
druckbohrungen wird nur die Genauigkeit der eingesetzten Fra¨smaschine beru¨cksichtigt. Zu den Unsi-
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cherheiten der Austrittsrechen kommen Bauteilabweichungen der Rechen als auch Temperaturdehnung
und Verbiegung hinzu. Dies wird auch bei den Pitot-Sonden beru¨cksichtigt, bei welchen aber zusa¨tzlich
noch die relative Positionierunsicherheit beim Traversieren hinzukommt. In die Unsicherheit der Aus-
richtung von Pipe-Diffusor und Deswirler ist die Kalibrationsgenauigkeit als auch Wa¨rmedehnung
mitberu¨cksichtigt.
Messung Unsicherheit der Positionierung
Wanddruck ±0, 01mm
Totaldruck und Totaltemperatur Ebene 4M ±0, 1mm
Totaldruck in den Ebenen 2P1 und 2P4 ±0, 25mm
Verdrehwinkel Pipe-Diffusor zu Deswirler ±0, 2◦
Tab. 4.8: Positionierunsicherheiten verschiedener Messungen
4.4.4 Betriebspunktstabilita¨t
In den vorangegangenen Unterkapiteln wurde bei der Bestimmung der Messunsicherheiten davon
ausgegangen, dass die Messgro¨ßen selbst u¨ber die Messungen zeitlich konstant sind. Tatsa¨chlich ist
aber davon auszugehen, dass sich Betriebszusta¨nde immer leicht a¨ndern. Dabei mu¨ssen drei Unter-
scheidungen gemacht werden. Es interessiert zum einen, wie groß die tatsa¨chlichen Schwankungen
in der Stro¨mung bei einem eingestellten Betriebspunkt sind. Dies kann die Schwankungen wa¨hrend
der Messung eines Betriebspunktes einer Drehzahllinie betreffen (bei Kennfeldmessungen), aber auch
Schwankungen der Stro¨mung wa¨hrend Detailmessungen (z.B. Sondentraversen) in einem bestimmten
Betriebspunkt durchgefu¨hrt werden. Desweiteren interessiert, in wie weit sich einzustellende Randbe-
dingungen entlang einer Drehzahllinie bei Kennfeldmessungen a¨ndern. Und abschliessend ist es wich-
tig abzuscha¨tzen, in wie weit sich Betriebszusta¨nde an unterschiedlichen Messtagen unterscheiden.
Die drei wichtigen Einstellgro¨ßen fu¨r Kennfeldmessungen sind die reduzierte Drehzahl nred und die
Totalzusta¨nde von Temperatur und Druck am Stufeneintritt Tt,1M und pt,1M . Hauptmessgro¨ßen bei
Kennfeldmessungen sind der reduzierte Massenstrom m˙red, die Druck- und Temperaturverha¨ltnisse π
und τ sowie reduzierte Dru¨cke entlang des Stro¨mungspfades pred. Bei Detailmessungen in einem Be-
triebspunkt ist der reduzierte Massenstrom ebenfalls eine Einstellgro¨ße, welche mit Hilfe der Drossel-
klappe gesetzt wird. Im Folgenden soll fu¨r die zuvor genannten drei Unterscheidungen (ein Messpunkt,
eine Drehzahllinie, Messungen an unterschiedlichen Messtagen) abgescha¨tzt werden, in welcher Ho¨he
Schwankungen in der Stro¨mung oder den Randbedingungen auftreten ko¨nnen und ob die Intervalle der
Messunsicherheiten diesbezu¨glich gegebenenfalls erho¨ht werden mu¨ssen.
Schwankungen der Einstellgro¨ßen in einem Betriebspunkt
Mo¨gliche Schwankungen wa¨hrend Messungen eines Betriebspunktes sind grundsa¨tzlich schon in den
zuvor bestimmten Messunsicherheiten mitinbegriffen. Eine Unterscheidung zwischen tatsa¨chlicher
Schwankung der Messgro¨ße und dem zufa¨lligen Messfehler kann strenggenommen nicht vorgenom-
71
4 Versuchsdurchfu¨hrung
men werden. Da die Streuung der gemessenen Werte von Tt,1M , pt,1M und n aber sehr klein sind und
z.T. angegebene Messgera¨teunsicherheiten deutlich unterschreiten, ist davon auszugehen, dass sta¨ndig
anstehende Stro¨mungsschwankungen im Stufeneintrittsbereich von vernachla¨ssigbarer Gro¨ße sind. Fu¨r
einzelne Betriebspunktmessungen reicht es also, die zuvor betimmten Messunsicherheiten heranzuzie-
hen. Eine Ausnahme machen dabei Detailmessungen in zu vergleichenden Betriebspunkten, welche an
unterschiedlichen Tagen aufgenommen wurden. Darauf wird im u¨berna¨chsten Unterpunkt eingegan-
gen.
Schwankungen der Einstellgro¨ßen entlang einer Drehzahllinie
Der Totaldruck am Stufeneintritt pt,1M wird durch eine automatische Regelung konstant gehalten und
a¨ndert sich in seinen errechneten Mittelwerten in der Gro¨ßenordnung der berechneten relativen Mes-
sunsicherheiten u¨ber die Drehzahllinie. Die Totaltemperatur am Stufeneintritt Tt,1M hingegenen wird
manuell mit Hilfe eines Schiebers in der Ku¨hlwasserleitung des Wa¨rmetauschers eingestellt. ¨Uber die
Drehzahllinie steigt die Stufenaustrittstemperatur. Daher muss Tt,1M bei jeder Betriebspunkta¨nderung
(ha¨ndisch) nachgeregelt werde. Bei allen durchgefu¨hrten Messungen wurde darauf geachtet, dass sich
die angezeigte Eintrittstemperatur u¨ber die Drehzahl nicht sta¨rker als ±0, 1K a¨ndert. Somit ist u¨ber
eine Drehzahllinie im schlimmsten Fall eine Vera¨nderung von Tt,1M von ±0, 1K ± uz,Tt,1M anzu-
nehmen. Dies hat einen Einfluss auf mo¨gliche Schwankungen der reduzierten Drehzahl nred, welche
sich auf etwa ±0, 02% erho¨hen ko¨nnen (die mechanische Drehzahl bleibt u¨ber die Drehzahllinie kon-
stant). Die Abha¨ngigkeit des reduzierten Massenstroms m˙red sowie der Stufendruck- und tempera-
turverha¨ltnisse π und τ kann aus Kennfeldmessungen selbst bestimmt werden. Dabei hat m˙red seine
gro¨ßte Abha¨ngigkeit von nred in der Schluckgrenze wohingegen Druck- und Temperaturverha¨ltnisse
im stark angedrosselten Bereich ihre Gro¨ßte Drehzahlabha¨ngigkeit aufweisen. Dies ist auf die Form
der Drehzahllinien zuru¨ckzufu¨hren. Die resultierenden mo¨glichen Vera¨nderungen aller Messgro¨ßen
sind allerdings eine Gro¨ßenordnung kleiner als die zuvor bestimmten relativen Messunsicherheiten,
weshalb auch im Fall von Drehzahllinienmessungen die Verwendung der Messunsicherheiten der ein-
zelnen Gro¨ßen ausreicht.
Schwankungen der Einstellgro¨ßen an unterschiedlichen Messtagen
Aufgrund schwankender Frischwassertemperaturen am Eintritt des Gasku¨hlers an kalten und heißen
Tagen, als auch wechselnden Verbrauchern am Institut, welche dem Hauptwasseranschluss Frisch-
wasser entnehmen, kann die Stufeneintrittstemperatur nicht an jedem Messtag auf den gleichen Wert
eingestellt werden. Auch ist durch die Steuerung des Antriebsmotors die Einstellung der mechani-
schen Drehzahl nur in Schritten von ca. ±10 U/min mo¨glich, was bei feststehender Zielgro¨ße fu¨r die
korrigierte Drehzahl nred zu immer leicht unterschiedlichen notwendigen Totaltemperaturen am Stu-
feneintritt fu¨hrt. Fu¨r alle durchgefu¨hrten Messungen liegt Tt,1M daher im Intervall 20◦C ± 4◦C. Der
Zielwert von nred bleibt fu¨r jede Messung gleich, sodass sich die mechanischen Drehzahlen dement-
sprechend etwas a¨ndern ko¨nnen. Da der Totaldruck am Stufeneintritt bei jeder Messung gleich ein-
gestellt ist, die Totaltemperatur aber nicht, ist auch die Reynoldszahl bei jeder Messung nicht gleich.
Der sich ergebende unterschiedliche Reynoldszahl-Einfluss wurde auf Grundlage durchgefu¨hrter Mes-
sungen von Kunte (2013) abgescha¨tzt. Fu¨r das Eintrittstemperaturintervall von 20◦C ± 4◦C ergibt
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sich ein Schwankungsintervall im korrigierten Massenstrom von ±0, 07%, im Stufendruckverha¨ltnis
von ±0, 07% und im Stufenwirkungsgrad von ±0, 05% − Punkten. Da vor allem die Unterschie-
de im Massenstrom und Stufendruckverha¨ltnis von gleicher Gro¨ßenordnung sind wie die jeweiligen
Messunsicherheiten, mu¨ssen sie beim Vergleich von Messungen an unterschiedlichen Messtagen mit
unterschiedlichen Eintrittstemperaturen in das Unsicherheitsintervall mit einbezogen werden. Da die
Unterschiede der Eintrittstemperaturen aber bekannt sind, sind etwaige Anpassungen im Folgenden
entsprechend ihrer jeweiligen Gro¨ßen den Messergebnissen angegeben. Auch sind bei entsprechenden
Anpassungen die Fehlerbalken nicht mehr symetrisch, da ja bekannt ist in welche Richtung die Mess-
gro¨ße bei einer unterschiedlichen Eintrittstemperatur wandert. Eine generelle Korrektur der Messdaten
hinsichtlich Reynoldszahleinfluss wurde nicht durchgefu¨hrt.
An dieser Stelle soll noch auf die Einstellgenauigkeit eines Betriebspunktes hinsichtlich Drossellklap-
penverstellung eingegangen werden. Die Vera¨nderung eines Betriebszustandes des Verdichters wird
bei konstanter Drehzahl durch Verfahren der Drosselklappe bewirkt. Da diese nicht stufenlos sondern
in sehr kleinen Winkelinkrementen verfahren wird, bewirkt dies eine Begrenzung der Einstellgenau-
igkeit beispielsweise des reduzierten Massenstroms m˙red. Das Verstellinkrement von 0, 05◦ ist u¨ber
den kompletten Winkelverfahrbereich konstant. Allerdings bewirkt die Drosselcharakteristik, dass bei
zunehmendem Zufahren der Klappe, also steigender Androsselung, der Druckverlust u¨ber die Klap-
pe auch sukzessiv steigt. Daher bewirkt das Verfahren der Klappe in Richtung Pumpgrenze immer
gro¨ßere Spru¨nge im Massenstrom. Um den Stufenbestpunkt bewirkt ein Verfahren der Drosselklappe
von 0, 05◦ ein ¨Anderung in m˙red von knapp 0, 2%, an der Pumpgrenze a¨ndert sich m˙red bei einer mini-
malen Klappenverstellung um etwa 1, 2%. Bei Vergleichen von Detailmessungen im Stufenbestpunkt
ist daher diese Einstellgenauigkeit von 0, 2% zu beru¨cksichtigen. Diese wird in den Abbildungen der
Ergebniskapitel auch jeweils angegeben. Gleiches gilt bei dem Vergleich von Pumpgrenzen hinsicht-
lich der Einstellgenauigkeit von 1, 2%.
In Ergebnisdarstellungen dieser Arbeit in den Kapiteln 5 bis 7 werden insgesamt nur dann Unsicher-
heitsangaben angegeben, sofern dies no¨tig ist. Sind die vorliegenden Unsicherheiten so klein, dass
die Fehlerbalken in den Graphen nicht erkennbar wa¨ren oder eine Angabe der Unsicherheit aufgrund
fehlender Vergleichskurven etc. nicht notwendig erscheint, werden keine Fehlerbalken eingetragen.
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5 Analyse der COM-Stufe in nominalen
Einstellungen
In diesem Kapitel sollen die Ergebnisse der Vermessung der COM-Stufe bei nominalen Einstellungen
dargestellt und bewertet werden. Die nominalen Einstellungen wurden bereits in Kapitel 4.3 aufge-
zeigt. Zuna¨chst wird das Betriebsverhalten sowohl des gesamten Verdichters, als auch seiner Kompo-
nenten Laufrad, Diffusoreintritt, Pipe-Diffusor und Deswirler in Kennfeldern aufgezeigt und diskutiert.
Anschließend wird der Druckaufbau entlang der Stufe in eindimensionaler Form fu¨r mehrere Betrieb-
spunkte dargestellt. Mit Hilfe von Detailmessungen an verschiedenen Zwischenebenen wird folgend
die Aerodynamik fu¨r verschiedene Betriebszusta¨nde der Stufe im Detail analysiert.
5.1 Stufenkennfeld
Abb. 5.1 zeigt das Stufenkennfeld mit den Gro¨ßen Druckverha¨ltnis (oben links), Wirkungsgrad (oben
rechts) und Temperaturverha¨ltnis (unten links), aufgetragen u¨ber den reduzierten Massenstrom. Die
einzelnen Kurven entsprechen Betriebslinien bei konstanter Drehzahl, welche in Prozent zur Ausle-
gungsdrehzahl angegeben sind. Fu¨r das Druckverha¨ltnis ist ebenfalls die Pumpgrenze der Stufe darge-
stellt. Der Graph unten rechts zeigt alle drei Gro¨ßen vereint in einer Darstellung fu¨r die Nenndrehzahl-
linie.
Charakteristisch fu¨r die Drehzahllinien des Druckverha¨ltnisses ist eine lange, anna¨hernd vertikale
Schluckgrenze und ein ausgepra¨gter Knick, ab welchem der Durchsatz sinkt. Die Schluckgrenze wird
durch den engsten Querschnitt im Diffusoreintritt, dem Diffusorhals bestimmt. ¨Uber die gesamte
Schluckgrenze liegt im Diffusorhals ein kritischer Zustand mit Ma = 1 vor, gefolgt von einer Be-
schleunigung im Diffusorkanal und einem stromab liegenden Stoßsystem, welches beim Androsseln
stromauf in Richtung Diffusorhals wandert. Im Knick entsperrt der Diffusoreintritt und das Laufrad
”
sieht“ erstmals eine Vera¨nderung des Drosselzustands von stromab. Sukzessive verringert sich fol-
gend der Massenstrom der Stufe und die Steigung des Druckverha¨ltnisses nimmt ab.
Zwischen dem letzten gemessenen Punkt der Drehzahllinie und der Pumpgrenze sind keine Mess-
punkte dargestellt. Dies resultiert aus einem Verstellen des Rotors zum Anfahren der Pumpgrenze,
welches sowohl einen leicht unterschiedlichen Schaufelspitzenspalt im Impeller als auch eine leicht un-
terschiedliche Impeller/Diffusor-Ausrichtung bewirkt und somit die Stufengeometrie vera¨ndert. Das ist
ebenfalls fu¨r die Messpunkte der Pumpgrenze der Fall. Die Pumpgrenze wird aus Sicherheitsgru¨nden
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bei 100% Drehzahl nicht angefahren. Strenggenommen repra¨sentieren die eingezeichneten Messpunk-
te der Pumpgrenze die letzten stabilen Betriebspunkte. Bei der na¨chsten Verstellung der Drosselklappe
tritt dann ein kompletter Zusammenbruch der Stufendurchstro¨mung mit Ru¨ckstro¨mung ein, bei wel-
chem die Anlage jeweils Not-abgeschaltet wird.
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Abb. 5.1: Kennfeld der COM-Stufe. Oben links: Druckverha¨ltnis mit Pumpgrenze, oben rechts: Isen-
troper Wirkungsgrad, unten links: Totaltemperaturverha¨ltnis, unten rechts: alle Gro¨ßen bei
100% Drehzahl
Der Wirkungsgrad entlang der Drehzahllinien 100%, 95% und 90% steigt stetig bis zu einem
ausgepra¨gten Maximum. Dieses ist fu¨r 70% und 80% Drehzahl nicht deutlich erkennbar, da die
Messungen vor Erreichen des jeweiligen Bestpunkts gestoppt wurden. Das Erreichen des Bestpunktes
einer Drehzahllinie ist anschaulich im Graphen unten rechts dargestellt. Neben dem Druckverha¨ltnis
und dem Wirkungsgrad ist auch das Totaltemperaturverha¨ltnis der 100%-Drehzahllinie einge-
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zeichnet. Dieses stellt den Arbeitseintrag im Laufrad dar. Das Totaltemperaturverha¨ltnis steigt von
Schluck- zu Pumpgrenze linear an. Wie in Kapitel 2.1 gezeigt, korreliert die Steigung mit dem
Laufradabstro¨mwinkel im Relativsystem. Je steiler das Temperaturverha¨ltnis ist, desto gro¨ßer ist der
relative Laufradabstro¨mwinkel β2 und die Laufradabstro¨mung somit sta¨rker ru¨ckwa¨rts geneigt. Beim
Druckverha¨ltnis, welches die Stro¨mungsarbeit der Stufe repra¨sentiert, verliert die Kurve allerdings an
Steigung, sodass sich ein Scheitelpunkt im Wirkungsgrad bildet, welcher aus beiden Gro¨ßen gebildet
wird (siehe Gl. 2.3). Auffa¨llig im Stufendruckverha¨ltnis ist, dass dieses bis zur Pumpgrenze stetig
steigt. Im Stufendruckverha¨ltnis ist somit bei einsetzendem Verdichterpumpen das Stabilita¨tskriterium
aus Gl. 2.29 nicht verletzt.
5.2 Komponentenkennfelder
Im Folgenden soll das Leistungsverhalten der einzelnen Stufenkomponenten u¨ber den Betriebsbe-
reich aufgezeigt werden. Abb. 5.2 zeigt hierzu in den beiden oberen Graphen die normierten Druck-
verha¨ltnisse einzelner Komponenten bei 100% Drehzahl. Hierbei kann die gesamte Drehzahllinie ab-
gebildet werden, da die Druckverha¨ltnisse aus statischen Druckmessungen gebildet werden, welche im
Gegensatz zu Messungen aus Sondentraversierungen in jedem Betriebspunkt mitgeschrieben werden.
Das Impellerdruckverha¨ltnis (t-s) zeigt eine leichte Steigerung in Richtung abnehmenden Massen-
stroms. Da der Totaldruck am Stufeneintritt konstant gehalten wird, bedeutet dies eine leichte Steige-
rung des statischen Drucks am Impelleraustritt. Das Impellerdruckverha¨ltnis (s-s) dagegen sinkt mit
abnehmendem Massenstrom, was bedeutet, dass die Zunahme an statischem Druck am Impellerein-
tritt durch abnehmende Geschwindigkeit bei konstantem Totaldruck sta¨rker ist, als die Zunahme an
statischem Druck am Impelleraustritt. Das statische Druckverha¨ltnis u¨ber den Diffusoreintritt, welcher
sich vom Impelleraustritt bis zum Eintritt in den Diffusorhals erstreckt, steigt in Richtung kleineren
Massenstroms deutlich an. Dies kann durch die mit steigender Androsselung zunehmende Abflachung
der Stro¨mung im Laufradaustritt erkla¨rt werden, wodurch die Stro¨mung im Diffusoreintritt zunehmend
verzo¨gert wird (vergleiche Abb. 2.8). Im Pipe-Diffusor selbst (Diffusorhals bis Pipe-Diffusoraustritt)
sinkt das Druckverha¨ltnis bei sta¨rkerer Androsselung. Dies bewirkt vor allem der sinkende dynami-
sche Druck und die somit sinkende Machzahl am Diffusorhals (siehe Gl. 2.8), hervorgerufen durch die
steigende Diffusion im Diffusoreintritt. Der Verlauf des Druckverha¨ltnisses u¨ber den Deswirler zeigt
einen leichten Abfall in Richtung der Pumpgrenze.
Die beiden unteren Graphen von Abb. 5.2 zeigen Druckbeiwerte und Totaldruckverlustbeiwerte im
Diffusionssystem sowie den Impellerwirkungsgrad bei den Betriebspunkten BP 1 - BP 4. Die fu¨r die
jeweiligen Kennzahlen genutzten Totaldruckwerte zwischen Laufrad und Diffusor entstammen Pitot-
Sondentraversen in Ebene 2P1 (siehe Abb. 4.8). Diese Messebene befindet sich vor dem Diffusorhals
aber auch deutlich hinter dem Laufrad. Der statische Druck wird jedoch Messungen in Ebene 2M1 ent-
nommen. Eine separate Betrachtung von Diffusoreintritt und Diffusorkanal ist aufgrund der begrenzten
Totaldruckmessungen nicht mo¨glich.
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Abb. 5.2: Druckverha¨ltnisse, Druck- und Totaldruckverlustbeiwert sowie Wirkungsgrade fu¨r die Stu-
fenkomponenten bei 100% Drehzahl
Zuna¨chst ist auffa¨llig, dass die Druckru¨ckgewinnung u¨ber den Pipe-Diffusor deutlich ho¨her ist, als u¨ber
den Deswirler, und dies obwohl am Austritt des Pipe-Diffusors noch ein relativ hohes Machzahlniveau
von Ma ≈ 0.4 vorliegt (hier nicht gezeigt). Dies spiegelt sich auch in den Verla¨ufen des Totaldruck-
verlustbeiwertes wieder. Fu¨r den Deswirler ist der Totaldruckverlust bezogen auf den dynamischen
Druck im Deswirlereintritt knapp sechsmal so hoch wie der Totaldruckverlust im Pipe-Diffusor, bezo-
gen auf den dynamischen Eintrittsdruck am Pipe-Diffusor. Auch steigt der Druckru¨ckgewinn im Pipe-
Diffusor mit zunehmender Androsselung an, wa¨hrend er fu¨r den Deswirler leicht absinkt. Der Anstieg
der Druckru¨ckgewinnung im Pipe-Diffusor ha¨ngt vor allem mit dem verringerten dynamischen Druck
am Diffusoreintritt bei zunehmender Androsslung zusammen. Die Verla¨ufe der Kennzahlen u¨ber das
gesamte Diffusionssystem (Pipe-Diffusor + Deswirler) a¨hneln denen des Pipe-Diffusors, da hier die ab-
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solute ¨Anderung des Druckaufbaus und Totaldruckverlustes u¨ber den gegebenen Massenstrombereich
dominant ist. Schaut man jedoch auf die Niveaus der Kurven, wird schnell deutlich, dass der Deswirler
zwar einen sehr kleinen Anteil an der Druckru¨ckgewinnung hat, aber dass im Gegenzug der absolute
Totaldruckverlust von a¨hnlicher Gro¨ßenordnung ist wie der des Pipe-Diffusors. Dies erscheint auch
plausibel, da dem Deswirler neben den Verlusten der stark ablo¨sungsgefa¨hrdeten Kaskadenstro¨mung
in der Kru¨mmerbeschaufelung auch noch die Hinterkantenverluste des Pipe-Diffusors und die Mi-
schungsverluste der bis zum Deswirlereintritt noch recht inhomogenen Pipe-Diffusorstro¨mung zuge-
rechnet werden. Die leicht abfallende Kurve des Druckbeiwertes und leicht ansteigende Kurve des
Totaldruckverlustbeiwertes des Deswirlers in Richtung des Stufenbestpunktes ko¨nnte weiterhin auf
eine nicht-optimale Abstimmung der Komponenten Pipe-Diffusor und Deswirler hindeuten.
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Der Impellerwirkungsgrad des betrachteten Kennfeldbereichs sinkt stetig von hohem zu niedrigem
Massenstrom. Somit scheinen die optimalen Arbeitspunkte von Diffusor und Laufrad nicht aufeinan-
der zu liegen. Allerdings ko¨nnen Laufrad- und Diffusorverhalten hier aufgrund der engen Kopplung
nicht als unabha¨ngig von einander angesehen werden. Weiterhin wird aufgrund der Lage der Total-
druckmessebene am Diffusoreintritt dem Laufrad hier ein Teil des Totaldruckverlustes im Diffusor-
eintritt zugeschlagen, weshalb der tatsa¨chliche Wirkungsgradverlauf etwas flacher und zu ho¨herem
Wirkungsgrad hin versetzt sein sollte.
Abb. 5.3 zeigt analog zu Abb. 5.2 die Verla¨ufe der Komponentenkennzahlen fu¨r 90% Drehzahl. Al-
le Gro¨ßen mit Ausnahme des Impellerwirkungsgrades sind, wie auch fu¨r 100% Drehzahl, auf Werte
des gesamten Diffusionssystems bei 100% Drehzahl und m˙red, norm = 1 normiert. Fu¨r 90% Drehzahl
liegen keine Totaldruckmessungen am Pipe-Diffusoraustritt vor. Die Verla¨ufe aller Kurven a¨hneln in
ihren Tendenzen stark denen bei 100% Drehzahl. Einzig die Niveaus der Kurven zueinander sind zum
Teil etwas verschoben. Dies wird in Abbildung Abb. 5.4 deutlicher. Es wird der anteilig normierte
Druckaufbau der jeweiligen Stufenkomponenten fu¨r die Betriebspunkte BP 1 – BP 8 aufgezeigt.
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Bei Nenndrehzahl liegt der Anteil des statischen Druckaufbaus des Laufrades (fu¨r das Laufrad wurde
der Druckaufbau t-s gewa¨hlt) zwischen 36% und 37% des Gesamtstufendruckaufbaus. Dieser Anteil
steigt etwas bei verringerter Drehzahl. Im Diffusionssystem bewirkt die Pipe den gro¨ßten Druckaufbau,
gefolgt vom Diffusoreintritt (pseudo-schaufelloser und halbbeschaufleter Raum) und dem Deswirler.
Die Anteile zwischen Diffusoreintritt und Pipe variieren fu¨r beide Drehzahlen stark mit dem Betrieb-
spunkt. Bei zunehmender Androsselung der Stufe steigt der Druckaufbau u¨ber den Diffusoreintritt
und er sinkt u¨ber die Pipe. Gleiches war in den Verla¨ufen der Druckverha¨ltnisse erkennbar. Bei BP
4 sind die Anteile des Druckaufbaus zwischen Diffusoreintritt und Pipe etwa gleich. Der Deswirler
hat insgesamt nur einen sehr kleinen Anteil am gesamten Stufendruckaufbau. Der Anteil sinkt bei
sta¨rkerer Androsselung. Bei 90% Drehzahl ist u¨ber dem gegebenen Betriebsbereich eine noch sta¨rkere
Vera¨nderung der jeweiligen Anteile am Druckaufbau zwischen Diffusoreintritt und Pipe erkennbar.
Aus den Verla¨ufen in Abb. 5.2 und Abb. 5.3 wird ersichtlich, dass die Verluste u¨ber das gesamte Diffu-
sionssystem bei 90% Drehzahl etwas erho¨ht und der Druckru¨ckgewinn etwas reduziert ist. Gleichzeitig
scheint der Laufradwirkungsgrad etwa gleich zu sein. Dies erkla¨rt den ho¨heren Anteil des Laufrades am
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Gesamtdruckaufbau bei 90% Drehzahl. Der deutlich kleinere Anteil des Diffusoreintritts am Druck-
aufbau bei 90% la¨sst daher vermuten, dass dieser Bereich fu¨r die erho¨hten Verluste bei der kleineren
Drehzahl verantwortlich ist.
Der allgemein hohe Anteil des Druckaufbaus entlang des Diffusoreintritts am Gesamtdruckaufbau ist
charakteristisch fu¨r den Pipe-Diffusor, der im Eintrittsbereich ein starke Verzo¨gerung der Stro¨mung
ermo¨glicht. Damit einhergehend sind auch die generell guten Wirkungsgrade von Radialverdichterstu-
fen mit Pipe-Diffusoren. Da der Diffusoreintritt etwa 50% der Stro¨mungspfadla¨nge des Diffusorkanals
und 20% der Stro¨mungspfadla¨nge des gesamten Diffusionssystems ausmacht, bewirkt der hohe Druck-
aufbau in diesem Bereich aber auch eine hohe aerodynamische Belastung. Bei BP 4 ist der mittlere
Druckgradient im Diffusoreintritt in Stro¨mungsrichtung somit beispielsweise schon etwa doppelt so
hoch wie in der Pipe. Gema¨ß der Literatur (siehe z.B. Japikse (1996)) ist es auch der Diffusoreintritt, in
welchem bei Erreichen der Pumpgrenze die Stro¨mung zusammenbricht. Daher soll zur Untersuchung
des Stufenverhaltens an der Pumpgrenze erneut auf die Charakteristiken der einzelnen Stufenkompo-
nenten entlang einer Linie konstanter Drehzahl eingegangen werden. Diese sind in Abb. 5.5 fu¨r 90%
Drehzahl u¨ber die komplette Kennfeldbreite bis zur Pumpgrenze dargestellt.
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Abb. 5.5: Druck- und Temperaturverha¨ltnisse sowie Impellerwirkungsgrad bei 90% Drehzahl bis
Pumpgrenze
Zu beachten ist, dass ab der makierten Position bei m˙red, norm = 0.92 die Ausrichtung von Laufrad
zu Diffusor durch die axiale Verstellung des Rotors vera¨ndert wird. Ab dieser Position sind auch die
Werte des Stufenwirkungsgrades nicht mehr repra¨sentativ, da die Haltezeiten der einzelnen Betrieb-
spunkte hin zur Pumpgrenze deutlich verku¨rzt sind, und somit die Messwerte der Totaltemperatur am
Stufenaustritt tendenziell zu klein sind. Laufrad- und Stufendruckverha¨ltnis weisen bis zum letzten sta-
bilen Betriebspunkt eine negative Steigung auf. Dagegen zeigt sich im Verlauf des Druckverha¨ltnisses
u¨ber den Stufeneintritt kurz vor Erreichen der Pumpgrenze ein Maximum mit anschliessend leich-
tem Abfall und somit leicht positiver Steigung. Gema¨ß Gl. 2.29 ha¨ngt die Lage der Pumpgrenze von
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der Druckaufbaucharakteristik der Stufe, bzw. von den einzelnen Komponenten der Stufe, als auch der
Verbrauchercharakteristik sowie einigen geometrischen Gro¨ße ab, wobei Sie fu¨r Verdichter mit großem
stromab liegenden Druckbeha¨ltern nahe des maximalen Druckverha¨ltnisses liegt. Das Stagnieren des
Druckverha¨ltnisses u¨ber den Diffusoreintritt weist somit auch fu¨r die hier untersuchte Stufe diesen Teil
des Verdichters als prima¨r pumpkritisch aus.
5.3 Laufrad
Abb. 5.6 zeigt den statischen Geha¨usedruckverlauf des Laufrades u¨ber der Meridionalkoordinate fu¨r
verschiedene Betriebspunkte bei 100% und 90% Drehzahl.
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Abb. 5.6: Geha¨useseitiger statischer Druckverlauf u¨ber das Laufrad fu¨r 100% und 90% Drehzahl
Der erste Messpunkt bei MKnorm = −0.13 liegt vor dem Vorleitapparat, der na¨chste Messpunkt bei
MKnorm = 0 liegt in der als 1M definierten Laufradeintrittsebene. ¨Uber den Vorleitapparat sinkt der
statische Druck, da das Vorleitrad Drall in die Stro¨mung bringt und somit die Stro¨mung beschleu-
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nigt. Ebenfalls wird die Stro¨mung leicht durch ein sinkendes Fla¨chenverha¨ltnis im Kanal beschleunigt,
der Einlauf u¨ber dem Spinner entspricht einer Du¨se. Der Totaldruck im Eintrittsbereich wird, wie
zuvor schon erwa¨hnt, stets konstant gehalten. Zum Inducer des Laufrades hin sinkt der Druck noch
weiter, wa¨hrend er dann innerhalb der Laufradbeschaufelung sukzessive steigt. Bei zunehmender An-
drosselung sinkt der statische Druck im Eintrittsbereich weniger stark ab, was durch den sinkenden
Durchsatz und damit sinkenden dynamischen Druck bei gleich bleibendem Totaldruck begru¨ndet ist.
Im mittleren Bereich des Laufrades sind keine Messdaten vorhanden, jedoch sind zwei Messstellen im
Exducer verfu¨gbar. Hier ist ebenfalls eine Steigerung des statischen Drucks bei sta¨rkerer Androsselung
erkennbar. Diese Drucksteigerung ist allerdings etwas kleiner als im Eintrittsbereich, weshalb das sta-
tische Druckverha¨ltnis u¨ber den Impeller mit sta¨rkerer Androsselung sinkt (vergleiche Abb. 5.2 und
Abb. 5.3).
Grundsa¨tzlich sieht die Charakteristik des Druckaufbaus u¨ber dem Laufrad zwischen 100% und 90%
Drehzahl recht a¨hnlich aus. Einzig im Exducer kurz vor dem Laufradaustritt zeigt der Druckaufbau bei
kleinerer Drehzahl eine steilere Steigung. Dies scheint dadurch begru¨ndet, dass der vorletzte Wert Mes-
sungen aus einer fixen Umfangsposition repra¨sentiert, wohingegen der letzte Wert einer Mittelung aus
sechs in Umfangsrichtung verteilten Messstellen entspricht. Somit scheint die Vera¨nderung der Stei-
gung zwischen vorletztem und letztem Messwert eine Vera¨nderung des Potentialfeldes des Diffusors
zu zeigen.
In Abb. 5.7 ist der statische Druck am Impellergeha¨use kurz vor dem Laufradaustritt u¨ber dem Um-
fangswinkel dargestellt. Der Graph auf der linken Seite bildet Messergebnisse bei 100% Drehzahl fu¨r
vier verschiedene Betriebspunkte ab wa¨hrend der Graph auf der rechten Seite Ergebnisse bei 90%
Drehzahl abbildet. Die schematische Darstellung oberhalb zeigt die Lage der Messpositionen relativ
zum Diffusor. Insgesamt wird durch die Druckmessstellen eine Diffusorteilung abgedeckt. Die Werte
der einzelnen Messstellen wurden aufgrund der hohen Druckgradienten in Umfangsrichtung und der
relativ groben Diskretisierung mit einer Spline-Kurve verbunden. Die Umfangsdruckverteilung gleicht
dabei der Form einer Sinuskurve, welche die Periodizita¨t der Diffusorkana¨le aufweist. Untersuchun-
gen von Wilkosz (2015) zeigen, dass eine solche Interpolation numerisch berechneten Druckverla¨ufen
in diesem Bereich sehr nahe kommt und zur qualitativen Beurteilung herangezogen werden kann. Die
Druckverteilung zeigt im Wesentlichen die Stromaufwirkung des Diffusors auf den Laufradaustrittsbe-
reich. Verglichen mit der schematischen Darstellung der Messstellen wird deutlich, dass der statische
Druck in den Bereichen erho¨ht ist, in denen der Diffusor dem Laufrad am na¨chsten kommt, also ra-
dial
”
unter“ den Vorderkanten. Bei sta¨rkerer Androsselung steigt das Druckmaximum deutlich und
verschiebt sich etwas nach links, also in entgegengesetzte Rotationsrichtung. Dies deutet auf eine Ver-
schiebung des Staupunktes hin, welcher durch eine zunehmend flachere Stro¨mung weiter in Richtung
Diffusorvorderkante wandert. Auch weist die Lage des Druckmaximums auf eine u¨ber den gesamten
Bereich negative Inzidenz zum Diffusor hin. Die Verschiebung des Druckmaximums ist in gleicher
Tendenz sowohl bei 100% als auch bei 90% Drehzahl zu beobachten. Leichte Unterschiede sind im
Druckminimum zu sehen. Hier zeigen sich bei 100% Drehzahl kaum Unterschiede zwischen sta¨rker
und schwa¨cher angedrosselten Betriebspunkten. Bei 90% Drehzahl dagegen steigt auch der Druck im
Minimum mit zunehmender Androsselung. Da bei 90% Drehzahl allerdings alle Kurven in Ihrer Form
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Abb. 5.7: Geha¨useseitige statische Umfangsdruckverla¨ufe am Impelleraustritt fu¨r 100% und 90%
Drehzahl
verglichen mit 100% Drehzahl etwas nach links verschoben sind, ko¨nnten diese unterschiedlichen
Trends im Druckminimum bei 9◦ auch an der Diskretisierung der Messstellen in Umfangsrichtung lie-
gen. Insgesamt sind bei kleinerer Drehzahl die Amplituden der Druckverteilung etwas geringer, was
auf die geringeren Zustro¨mgeschwindigkeiten zuru¨ckzufu¨hren ist. Die wachsenden Amplituden bei
sta¨rkerer Androsselung (gut erkennbar fu¨r 100% Drehzahl) gehen mit der steigenden Diffusion im
Diffusoreintritt einher. Durch diese orientieren sich die Druck-Isolinien im halbbeschaufelten Bereich
zunehmend radial, was zu ho¨heren Druckgradienten in Umfangsrichtung am Laufradaustritt fu¨hrt.
5.4 Diffusionssystem
Der Druckaufbau u¨ber das gesamte Diffusionssystem ist in Abb. 5.8 dargestellt. Der normierte Druck-
aufbau wird hier u¨ber der Diffusorkoordinate aufgetragen, welche entlang des gesamten Diffusionssys-
tems in Richtung des Metall-Stro¨mungspfades zeigt. Die Kurve u¨ber Diffusoreintritt und Pipe-Diffusor
basiert auf Druckmessungen an geha¨useseitigen Messbohrungen entlang der Pipe-Mittellinie und de-
ren Verla¨ngerung im Eintrittsbereich. Die Kurven der beiden Deswirlerreihen basieren auf gemittelten
Druckwerten von Messungen an Nabe und Geha¨use entlang der Kanalmittellinien sowie Druck- und
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Abb. 5.8: 1-D statischer Druckverlauf u¨ber das gesamte Diffusionssystem
Saugseite auf 50% Schaufelho¨he. Alle Messungen wurden bei BP 3 auf 100% Drehzahl aufgenommen.
Entsprechend eines Diffusionssystems mit Pipe-Diffusor wird ein Großteil der Druckru¨ckgewinnung
im Diffusoreintritt generiert, wo hinsichtlich der Laufla¨nge auch der ho¨chste Druckgradient vorliegt.
Im anschliessenden Pipe-Diffusor nimmt der Druckaufbau zum hinteren Teil hin ab. Der Deswirler
hat nur einen geringen Anteil am Gesamtdruckaufbau, wobei die insgesamte Laufla¨nge durch diesen
gro¨ßer ist als im Pipe-Diffusor. Im Folgenden sollen die einzelnen Komponenten des Diffusionssys-
tems genauer untersucht werden.
5.4.1 Diffusoreintritt und Pipe-Diffusor
In Abb. 5.9 wird der Druckaufbau im radialen Diffusor fu¨r jeweils vier Betriebspunkte bei 100%
Drehzahl (linker Graph) und 90% Drehzahl (rechter Graph) u¨ber der Diffusorkoordinate aufgezeigt.
Der Diffusoreintrittsbereich weist einen sehr steilen Druckaufbau auf, welcher jedoch noch vor dem
Diffusorhals fu¨r einen kurzen Bereich abflacht und nahe der Schluckgrenze (BP1, BP5) sogar et-
was abfa¨llt. Diese Unstetigkeit des Druckaufbaus ha¨ngt mit der Lage der Messpositionen entlang der
geha¨useseitigen Mittellinie und der dreidimensionalen Druckverteilung im Diffusoreintritt zusammen.
Der generell in Stro¨mungsrichtung steigende Druck wird vom Potentialfeld des Diffusors u¨berlagert,
wodurch es entlang der Mittellinien zu lokalen Vera¨nderungen in der Steigung des Druckaufbaus kom-
men kann. Da das Druckfeld im Diffusoreintritt bis zum Diffusorhals hochgradig dreidimensional ist,
sind die aufgezeigten eindimensionalen Verla¨ufe auch eher qualitativ anzusehen und repra¨sentieren
nicht genau den mittleren statischen Druck einer entsprechenden Ebene an dieser Position.
Mit zunehmender Androsselung steigt der Druck im Diffusoreintritt deutlich an. Im Diffusorhals,
welcher u¨ber eine bestimmte Laufla¨nge einen konstanten Querschnitt aufweist, fa¨llt der statische
Druck stark ab (um bis zu 10% bei BP 1). Mit zunehmender Androsselung sinkt der Druckabfall
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u¨ber den Hals etwas. Dieser Druckabfall ist auf die Inzidenz der Zustro¨mung zur Diffusorvorderkante
zuru¨ckzuschließen. Durch die saugseitige Inzidenz lo¨st die Stro¨mung lokal druckseitig hinter der Vor-
derkante ab, was zu einer Beschleunigung der Stro¨mung im Halsquerschnitt fu¨hrt. Schematisch wurde
dies in Abb. 2.11 dargestellt. Bei zunehmender Androsselung wird die Zustro¨mung flacher und die
Fehlanstro¨mung sinkt, wodurch auch der Druckabfall u¨ber den Diffusorhals sinkt. Dies ist besonders
gut bei 90% Drehzahl ersichtlich. Stromab des Diffusorhalses im Diffusorkanal steigt der Druckauf-
bau wieder deutlich an, flacht aber zum Diffusoraustritt hin wieder etwas ab. Die Charakteristiken der
unterschiedlichen Betriebspunkte a¨hneln sich in diesem Bereich sta¨rker, wobei der Druckaufbau direkt
hinter dem Diffusorhals nahe der Schluckgrenze (BP 1) noch steiler ist als bei sta¨rkerer Androsse-
lung (BP 4). Daher sinkt auch das statische Druckverha¨ltnis u¨ber den Pipe-Diffusor mit zunehmender
Androsselung (siehe Abb. 5.2 und Abb. 5.3).
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Abb. 5.9: 1-D statischer Druckverlauf (geha¨useseitig) im Pipe Diffusor fu¨r 100% und 90% Drehzahl
Fu¨r 100% Drehzahl ist in Abb. 5.9 zusa¨tzlich zu den gemessenen Kurven der normierte Querschnitts-
fla¨chenverlauf der Pipe ab dem Diffusorhals und ein idealer Druckaufbau einer homogenen reibungs-
freien Stro¨mung gema¨ß Gl. 2.8 fu¨r BP 3 dargestellt. Der Eintrittsdruck des idealen Druckverlaufes
entspricht im Diffusorhals dem gemessenen Druck des Experiments. Weiterhin ist der gemessene
integrale Totaldruck aus Ebene 2P1 (siehe Abb. 4.8) in diesem Startpunkt angenommen, mit wel-
chem eine entsprechende Machzahl berechnet wurde. Der reibungsfreie Druckaufbau folgt exakt dem
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Fla¨chenverlauf, zuna¨chst stagnierend im Diffusorhals und folgend mit hohem Druckaufbau, welcher
zum Knickpunkt hin bei DCnorm = 0.5 abflacht. Bei dieser Diffusorkoordinate weist der Diffusorka-
nal seinen einzigen kreisrunden Querschnitt auf, nach welchem sich die Planfla¨chen von zuvor Druck-
und Saugseite auf Nabe und Geha¨use verschieben (siehe Abb. 4.5). Nach dem Kreisquerschnitt steigt
die Fla¨chenzunahme wieder stark an und mit ihr der Druckaufbau, allma¨hlich aber immer schwa¨cher
werdend, da die Machzahl immer kleiner wird. Die experimentell aufgenommene Kurve weicht im
Diffusorhals durch den starken Druckabfall deutlich vom idealen Druckaufbau ab. Vom Halsaustritt an
zeigt sie allerdings einen der Idealkurve sehr a¨hnlich aussehenden Verlauf, jedoch mit leicht zuneh-
mendem Versatz. Dies scheint einem zunehmend verkleinerten effektiven Querschnitt zu entsprechen,
was in Analogie mit wachsenden Grenzschichtdicken, bzw. einer wachsenden Blockage steht. Die Dif-
ferenz von isentropem zu realem Druckaufbau verdoppelt sich vom Halsquerschnitt zum Austritt des
Pipe-Diffusors nochmals. So wird in der Pipe real etwa 25% weniger Druck aufgebaut, als es in einer
idealisierten reibungsfreien und homogenen Stro¨mung der Fall wa¨re.
In Abb. 5.10 ist erneut der eindimensionale geha¨useseitige Druckaufbau entlang der Diffusormittel-
linie fu¨r einige Betriebspunkte dargestellt, in diesem Fall aber u¨ber die gesamte 90% Drehzahllinie
von Schluck- zu Pumpgrenze. In der tiefen Schluckgrenze wirkt der Diffusor wie eine Lavaldu¨se,
welche die Stro¨mung nach dem engsten Querschnitt (Diffusorhals) in den ¨Uberschall beschleunigt.
Ein Stoß im Diffusorkanal, welcher bei zunehmender Androsselung stromauf
”
wandert“, verzo¨gert
die Stro¨mung wieder in den Unterschall. Erst nach dem Knickpunkt der Drehzahllinie a¨ndern Berei-
che stromauf des Diffusorhalses ihre Charakteristik im Druckaufbau bei zunehmender Androsselung.
Ab diesem Bereich ist die gesamte Diffusor-Stro¨mung subsonisch. Der Diffusoreintritt, welcher sich
von Laufradaustritt bis Diffusorhalseintritt erstreckt, erfa¨hrt in der Schluckgrenze keine signifikante
Drucka¨nderung. Mit zunehmender Androsselung steigt der Druckaufbau und wird zur Pumpgrenze hin
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sehr steil. Der Druckabfall u¨ber den Diffusorhals sinkt dagegen. Beides resultiert aus der zunehmend
flacher werdenden Zustro¨mung. Auch in dieser Abbildung wird die extreme Belastung des Diffusor-
eintritts nahe der Pumpgrenze deutlich.
Die folgende Abb. 5.11 zeigt Ergebnisse von 2D-Feldtraversen mit Pitot-Sonden in den Ebenen 2P1
(kurz vor Diffusorhals) und 2P4 (kurz vor Austritt Diffusorvollbeschaufelung, siehe Abb. 4.8). Die
Diffusorquerschnittsfla¨che der jeweiligen Ebene ist grau hinterlegt. Weiterhin ist das Messgitter der
Feldtraverse in Form von schwarzen Punkten dargestellt. Die Konturen entsprechen dem normierten
Totaldruck, dessen Skala fu¨r alle Abbildungen gleich ist. Auf der linken Seite sind Ergebnisse fu¨r BP
1 und auf der rechten Seite fu¨r BP 3 dargestellt (siehe Abb. 4.10).
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Abb. 5.11: Totaldruckkontur in den Ebenen 2P1 und 2P4 fu¨r BP 1 und BP 3
Das Konturbild des Totaldruckes im Diffusoreintritt zeigt eine starke Inhomogenita¨t der Totaldruck-
verteilung auf. Zwischen Nabe und Geha¨use ist der Kernbereich der Stro¨mung mit hohem Totaldruck
kanalmittig erkennbar, welcher ein Maximum in Richtung Druckseite bzw. Laufrad aufzeigt. Dieser
Kernbereich ist fu¨r BP 1 dem Geha¨use etwas na¨her als der Nabe. Der Totaldruck sinkt in Richtung
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der Wandbereiche an Saugseite, Nabe und Geha¨use ab. Besonders stark ist der Gradient im Totaldruck
zur Nabe und zum Geha¨use hin. Hier wird der Einfluss des gegenla¨ufigen Wirbelpaares deutlich, wel-
ches im Diffusoreintrittsbereich durch die verla¨ngerten Vorderkanten im pseudo-schaufellosen Raum,
den sogenannten
”
ridges“, induziert wird. Diese Wirbel sind in Stro¨mungsrichtung blickend an der
Geha¨useseite im Uhrzeigersinn und an der Nabenseite entgegen des Uhrzeigersinnes orientiert und
wandern stromab in die Passage, wobei Sie sich kegelfo¨rmig aufweiten. Der stark reduzierte Total-
druck an der Naben- und Geha¨useseite ist somit auf die jeweiligen Wandgrenzschichten als auch auf
hohe Verluste aufgrund der starken Verwirbelung zuru¨ckzufu¨hren. Es ist weiterhin auffa¨llig, dass der
Totaldruck zur Nabenseite hin sta¨rker abfa¨llt als zur Geha¨useseite. Dies scheint durch die unterschied-
lichen Zapfluftmassenstro¨me in die jeweiligen Richtungen begru¨ndet zu sein. An der Geha¨useseite
wird etwa fu¨nfmal so viel Luft abgesaugt wie an der Nabenseite. Bei sta¨rkerem Androsseln wandert
der Kernbereich der Stro¨mung in Richtung Saugseite und etwas mehr zur Nabe hin, sodass er insge-
samt deutlich mittiger im Kanal liegt. Ebenfalls vergro¨ßert sich der Kernstro¨mungsbereich deutlich.
Dies ist vor allem durch die flachere Anstro¨mung und die damit einhergehende ho¨here Diffusion im
schaufellosen und halbbeschaufelten Raum begru¨ndet. Durch die geringeren Geschwindigkeiten sin-
ken weiterhin die saugseitigen Reibungsverluste. Zwischen BP 1 und BP 3 sind kaum Unterschiede in
der geha¨use- und nabenseitigen Totaldruckverteilung erkennbar. Nabenseitig ist das Totaldruckniveau
bei BP 3 etwas ho¨her, was durch ein generell erho¨htes Totaldruckniveau der Laufradabstro¨mung aber
auch eine Reduktion der Wirbelintensita¨t bei flacherer Anstro¨mung erkla¨rt werden ko¨nnte.
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Abb. 5.12: Entwicklung der Blockage gema¨ß der
Gleichungen 2.13 und 2.14 von BP 1 zu
BP 3 in den Ebenen 2P1 und 2P4
In Ebene 2P4 kurz vor dem Austritt aus der
Vollbeschaufelung des Pipe-Diffusors liegt ein
deutlich homogeneres Stro¨mungsbild des Total-
druckes vor. Die Jet/Wake-Struktur des Diffu-
soreintritts ist allerdings immer noch deutlich
erkennbar. Jedoch hat sich die Kernstro¨mung
im Vergleich zum Diffusoreintritt deutlich ver-
schoben. Sie liegt nun in eher la¨nglicher
Form nahe Saugseite und Geha¨use, wohin-
gegen energiearmes Fluid nahe der Druck-
seite anliegt, was auf eine einsetzende oder
schon bestehende lokale Ablo¨seblase hindeu-
tet. Diese Stro¨mungsstruktur im hinteren Pipe-
Diffusorbereich entsteht durch das stromab
wandernde, im Diffusoreintritt generierte Wir-
belpaar, welches zunehmend energiereiches
Fluid von der Druck- zur Saugseite fo¨rdert.
Wilkosz (2015) zeigt die Entwicklung der
Sekunda¨rstro¨mung in einem a¨hnlichen Pipe-
Diffusorkanal mit gleicher Diffusoreintrittsgeometrie und beobachtet diesen Fluidaustausch von
Druck- zur Saugseite als auch eine zunehmende Dominanz des rechtsdrehenden Wirbels, was beides zu
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einer Verschiebung der Kernstro¨mung in Richtung der Saug- und Geha¨useseite fu¨hrt. Bei sta¨rkerer An-
drosselung (BP 3) wird die Stro¨mung etwas homogener, die generelle Struktur bleibt jedoch erhalten.
Die lokalen Maximalwerte im Totaldruck steigen nicht weiter an, allerdings steigt der Totaldruck deut-
lich im Bereich des energiea¨rmeren Fluides an der Druckseite der Pipe. Dies scheint auf eine geringere
Wirbelintensita¨t bei sta¨rkerer Androsselung zuru¨ckfu¨hrbar zu sein.
In den Ebenen 2P1 und 2P4 wurden nach den Gleichungen 2.13 und 2.14 Blockagen fu¨r BP 1 und BP
3 berechnet. Diese sind in Abb. 5.12 dargestellt. Eine deutliche Steigerung der Blockage von Diffu-
soreintritt zu Diffusoraustritt ist erkennbar. Dies ist maßgeblich auf erho¨hte Grenzschichtdicken und
eine eventuelle druckseitige Ablo¨sung zuru¨ckzufu¨hren, da die Totaldruckverteilung am Diffusoraustritt
deutlich homogener als am Diffusoreintritt erscheint (siehe Abb. 5.11). In der Diffusoreintrittsebene
steigt die Blockage mit zunehmender Androsselung. Dieser Anstieg ist zum einen auf eine ho¨here
Diffusion mit einhergehendem sta¨rkeren Grenzschichtwachstum, und zum anderen auf eine Verringe-
rung der Wirbelintensita¨t des gegenla¨ufigen Wirbelpaares, welche die Ausmischung im Diffusoreintritt
reduziert, zuru¨ckzufu¨hren. Die Blockage im Diffusoraustritt sinkt dagegen leicht mit zunehmender An-
drosselung, was durch die verringerte Diffusion einhergehend mit verringertem Grenzschichtwachstum
erkla¨rt werden kann.
Abb. 5.13 zeigt Konturen des normierten statischen Druckes an der Planfla¨che des Geha¨uses im Pipe-
Austritts- und Deswirlereintrittsbereiches. Druckfeldkonturen fu¨r vier Betriebspunkte bei 100% Dreh-
zahl sind abgebildet, wobei die Skala fu¨r jeden Plot gleich ist. Bis zur Ebene 2P5 (Austritt Diffusor-
vollbeschaufelung) kru¨mmen sich die Linien konstanten Druckes von Saug- zu Druckseite zunehmend
in Stro¨mungsrichtung. Ein Indikator fu¨r eine druckseitige Ablo¨sung kann dies nicht sein, da gema¨ß
Abb. 5.11 die Kernstro¨mung Richtung Geha¨use und nicht der Saugseite verschoben ist.
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Abb. 5.13: Geha¨useseitige statische Druckkonturen im Kopplungsbereich Pipe/Deswirler
Vielmehr scheint es, dass diese Druckschichtung eine Stromauf-Wirkung durch das Potentialfeld der
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ersten Deswirlerreihe darstellt, welche im Eintrittsbereich zwischen Schaufelsaug- und Diffusordruck-
seite deutlich kleinere Dru¨cke aufweist als zwischen Schaufeldruck- und Diffusorsaugseite. Der Stau-
punkt der Deswirlerschaufel scheint etwas druckseitig zu liegen, was jedoch bei der vorliegenden
Diskretisierung der Messpunkte schwierig zu beurteilen ist. Allerdings ist dies konform mit der in
Abb. 5.12 gezeigten diffusorsaugseitigen Lage der Kernstro¨mung im hinteren Diffusorbereich. An
der Schaufelsaugseite der ersten Deswirlerreihe nahe der Vorderkante ist eine starke Saugspitze er-
kennbar. Die Schaufel teilt den Pipe-Diffusor im Austrittsbereich in zwei separate Kana¨le. Im un-
teren Kanal, welcher zwischen Schaufelsaug- und Diffusordruckseite aufgespannt wird, steigt etwas
stromab der Schaufelvorderkante der Druck wieder erkennbar an. Der obere Kanal, welcher zwischen
Diffusorsaug- und Schaufeldruckseite aufgespannt ist, besitzt in dieser Ausrichtung keinen engsten
Querschnitt und weist auch keine Druckmesspositionen auf. Bei zunehmender Androsselung (BP 1 zu
BP 4) a¨ndert sich die Struktur der Druckkontur nicht sonderlich. Jedoch ist erkennbar, dass der Ab-
stand der Isolinien zueinander immer gro¨ßer wird, was einen generell sinkenden positiven Druckgra-
dienten in diesem Teil des Pipe-Diffusors aufzeigt. Dies ist konform mit den aufgezeigten Tendenzen
in Abb. 5.2 und Abb. 5.3, wonach das Druckverha¨ltnis und der absolute Druckaufbau im Pipe-Diffusor
selbst (exklusiv Diffusoreintritt) bei sta¨rkerer Androsselung abnimmt.
5.4.2 Deswirler
In Abb. 5.14 werden die statischen Druckverla¨ufe im Deswirler an Nabe und Geha¨use sowie Saug-
und Druckseite fu¨r zwei Betriebspunkte bei 100% Drehzahl gezeigt3. Die Messpositionen an Nabe
und Geha¨use befinden sich auf der Kanalmittellinie, die Positionen an Druck- und Saugseite auf 50%
Schaufelho¨he. Die verschiedenen Deswirlerkana¨le werden von oben nach unten aufgezeigt, wobei klei-
ne Piktogramme die Messpositionen in der jeweiligen Reihe darstellen. Die Druckverla¨ufe sind u¨ber
die Meridionalkoordinate aufgetragen, was im Bereich großer Umlenkungen in Umfangsrichtung zu
einer leichten La¨ngenverzerrung des tatsa¨chlichen Stro¨mungspfadverlaufes fu¨hrt, fu¨r die Diskussion
der Ergebnisse aber die anschaulichere Darstellung ist.
In Reihe 1 zeigen die geha¨use- und nabenseitigen Druckverla¨ufe eine stetige aber moderate Stei-
gung des Druckes, mit Ausnahme einer Abflachung am Geha¨use zum Kanalende hin. Dort geht
der Druckgradient zum Scheitelpunkt hin gema¨ß Abb. 2.12 gegen Null. Im vorderen Bereich ist
der geha¨useseitige Druckaufbau sta¨rker als an der Nabe, da dort zum einen durch die konvexe
Geha¨usekru¨mmung ein positiver Druckgradient anliegt, zum anderen aber auch die Schaufel im
Geha¨useschnitt sta¨rker umlenkt als an der Nabe (geometrisch hier nicht sichtbar). Entlang der Schau-
felfla¨chen auf 50% Schaufelho¨he zeigt die Saugseite einen sehr starken Druckanstieg auf. Dies ist ei-
nerseits der hohen Saugspitze geschuldet, welche wie in Abb. 5.13 dargestellt an der Schaufelsaugseite
nahe der Vorderkante anliegt. Zum anderen bilden Deswirlersaugseite und Diffusordruckseite, wie
zuvor beschrieben, im vorderen Deswirlerbereich eine Diffusorkanalverla¨ngerung mit recht hohem
¨Offnungswinkel, was zu einer hohen Druckru¨ckgewinnung fu¨hrt. Im hinteren Bereich der Schaufel-
3Da im hinteren Teil des Diffusionssystems keine erwa¨hnenswerten Unterschiede in den Druckverla¨ufen zwischen 100%
und 90% Drehzahl vorliegen, wird hier von weiteren Darstellungen bei kleinerer Drehzahl abgesehen.
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saugseite, kurz hinter dem Austritt aus der
”
Diffusorkanalverla¨ngerung“, sinkt der Druckaufbau dann
deutlich, was neben der abnehmenden Stro¨mungsfu¨hrung auch durch eine sehr kleine Metallumlen-
kung der Schaufel im hinteren Bereich zu erkla¨ren ist. Entlang der Druckseite steigt der Druck nur
sehr schwach bis zur vierten Messtelle und sinkt zur Hinterkante wieder etwas ab. Allerdings liegt das
Druckniveau deutlich u¨ber dem der Schaufelsaugseite, was vor allem durch den starken Druckanstieg
im saugseitigen Austrittsbereich des Diffusors begru¨ndet ist. Die leichte Druckabsenkung im hinteren
Bereich der Schaufeldruckseite scheint auf eine Potentialwirkung der dahinter liegenden Schaufel der
zweiten Deswirlerreihe zuru¨ckzufu¨hren sein, deren Saugspitze nach vorne wirkt.
Im Kanaleintritt von Kanal 1 der zweiten Deswirlerreihe ist zwischen Nabe und Geha¨use ein leichter
Druckunterschied erkennbar, welcher auch im Austritt der Reihe 1 zu sehen ist. Entlang des Kanals
zeigt dann die Nabe einen sukzessiven Druckaufbau an, wobei der Druck geha¨useseitig zuna¨chst sta-
gniert und dann leicht sinkt. Dies entspricht typischen Druckverla¨ufen in Umlenkkana¨len nach dem
Scheitelpunkt, wo das Geha¨use eine Beschleunigung und die Nabe ein Verzo¨gerung hin zum Ende der
Kru¨mmung erfa¨hrt (siehe Abb. 2.12). Am Austritt der Schaufelreihe, an welchem Geha¨use und Nabe
kru¨mmungsfrei sind, liegen fast kein Druckunterschiede u¨ber die Kanalho¨he vor. Auch an Druck- und
Saugseite findet sich im Eintritt von Kanal 1 ein Druckunterschied. Hier ist zu beachten, dass es sich
um zwei unterschiedliche Schaufeln handelt. Die Druckseite geho¨rt zur Schaufel 2, welche auf ihrer
Saugseite im Eintrittsbereich eine beschleunigte Stro¨mung erfa¨hrt (Kanalbildung zwischen Druckseite
der Schaufel der ersten Reihe und Saugseite von Schaufel 2). Der Staupunkt liegt vermutlich leicht
druckseitig. Der Druckverlauf entlang der Druckseite stagniert, wobei er zur Hinterkante hin etwas
abfa¨llt. Entlang der Saugseite von Schaufel 1 steigt der Druck leicht an und stagniert etwa auf halber
Kanalla¨nge. Dies deutet auf eine Ablo¨sung der Stro¨mung hin.
In Kanal 2 der zweiten Schaufelreihe ist an den Naben- und Geha¨useverla¨ufen des Druckes ein stark
unterschiedlicher Eintrittszustand zu beobachten. Da der Eintrittsbereich dieses Kanals noch stark mit
dem Nachlauf der Schaufel der ersten Deswirlerreihe beaufschlagt ist, ist die Deutung dieses Druckun-
terschieds schwierig. Der Druck sinkt folgend an Nabe und Geha¨use in Richtung Kanalaustritt leicht
ab, wobei er an der Nabe fast stagniert. Druck- und Saugseite in Kanal 2 zeigen bis zur Kanalmitte
zuna¨chst einen Druckanstieg auf, im weiteren Verlauf der Schaufeln stagniert der Druck dann aller-
dings. Auch hier la¨sst sich speziell durch den saugseitigen Druckverlauf eine saugseitige Ablo¨sung
vermuten, sodass keine weitere Diffusion stattfinden kann.
5.4.3 Stufenaustritt
Totaldruckprofile am Stufenaustritt, welche mit den Austrittsrechen gemessen wurden, sind in
Abb. 5.15 fu¨r BP 1 und BP 3 dargestellt. Zusa¨tzlich ist eine schematische Darstellung der Umfangspo-
sitionierung der Rechen abgebildet. Der Umfangsverlauf des Totaldruckes zeigt auf allen Kanalho¨hen
maximale Werte des Totaldruckes am dritten Rechen, welcher nahe der Druckseite von Schaufel 1 der
zweiten Deswirlerreihe steht. Hier weist die immer noch recht inhomogene Stro¨mung ihren Kernbe-
reich auf. Der Hauptteil der Kernstro¨mung am Pipe-Diffusoraustritt wird demnach entlang der Druck-
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Abb. 5.15: Totaldruckprofile am Stufenaustritt
seite der ersten Deswirlerschaufelreihe und folgend in den Kanal 2 der zweiten Deswirlerreihe ge-
lenkt. Entsprechende numerische Simluationen in Schwarz (2015) besta¨tigen das. Hier reißt, wie in
Abschnitt 5.4.2 vermutet, die Stro¨mung im hinteren Bereich der Saugseite ab und verschiebt sich zum
Kanalaustritt hin mehr und mehr zur Druckseite. Die Rechen 1,2 und 4 zeigen in ihrem mittleren To-
taldruckniveau vergleichbare Werte an, wobei Unterschiede in radialer Richtung bei den Rechen 1
und 2 etwas ho¨her sind. Den gro¨ßten Unterschied in radialer Richtung zeigt allerdings Rechen 3 auf.
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Abb. 5.16: Machzahlprofile am Stufenaustritt
Der ho¨chste Totaldruck liegt hier am Geha¨use
vor, gefolgt von Nabe und Kanalmitte. Der
von Kanalmitte hin zur Nabe erneut steigen-
de Totaldruck weist auf eine sehr komplexe
dreidimensionale Stro¨mung im Deswirler hin.
Bei sta¨rkerer Androsselung na¨hern sich die To-
taldru¨cke in Kanalmitte und an der Nabe bei
Rechen 3 aber stark an. Ansonsten bleiben die
Austrittsprofile unvera¨ndert. Auch bei reduzier-
ter Drehzahl (hier nicht gezeigt) bleibt die Ver-
teilung des Totaldruckes am Stufenaustritt in et-
wa unvera¨ndert.
Obwohl aufgrund fehlender Winkelmessungen
anhand der Totaldruckprofile keine Aussage
u¨ber den Abstro¨mwinkel am Stufenaustritt ge-
macht werden kann, ist es doch mo¨glich mit Hil-
fe statischer Druckmessungen am Stufenaustritt
die Machzahlvariation zu quantifizieren. Die Verla¨ufe der Machzahl fu¨r BP 3 sind in Abb. 5.16 darge-
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stellt. Die Verla¨ufe folgen den Totaldruckprofilen in Ihrer Form mit leichten Unterschieden in der radia-
len Verteilung. Im Kernbereich der Stro¨mung bei Rechen 3 liegt noch ein Machzahl-Niveau von u¨ber
0.2 vor, wa¨hrend mehrere andere Messpositionen Machzahlen von unter 0.1 angeben. Die Zielgro¨ße
der Machzahl am Stufenaustritt liegt bei Ma = 0.1, welche somit in der Kernstro¨mung nicht erreicht
wird. Der Zielbereich des Abstro¨mwinkels liegt bei α4M = 90◦±5◦. Dieser wird nach Schwarz (2015)
getroffen. Demnach wu¨rde die Machzahlverteilung in Abb. 5.16 auch in etwa die Massenstromvertei-
lung im Stufenaustritt beschreiben. Der durch die hohe Machzahl am Stufenaustritt noch anliegende
dynamische Druck betra¨gt etwa 3% des gesamten Stufendruckaufbaus, was einem Wirkungsgradpo-
tential von knapp 2%-Punkten entspricht4. Dieser dynamische Druck geht bei Eintritt ins Plenum (im
Triebwerk das Brennkammerplenum) fast vollsta¨ndig durch Carnot-Stoßverluste verloren.
4Der bisher verwendete Wirkungsgrad wurde mit dem statischen Druck am Stufenaustritt berechnet. Dieser Wirkungsgrad
ist fu¨r das System Triebwerk entscheidend.
95

6 Parameterstudie der COM-Stufe
Im Folgenden wird eine Untersuchung der Sensitivita¨t des Betriebsverhaltens und der Stufendurch-
stro¨mung auf zwei Parameter vorgestellt. Dabei werden zum einen die Umfangsausrichtung des Des-
wirlers zum Pipe-Diffusor und zum anderen die Zapfluftmassenstro¨me am Laufradaustritt variiert.
6.1 Variation der Pipe-Diffusor/Deswirler-Ausrichtung
Die konstruktive Gestaltung der Diffusorbaugruppe erlaubt gema¨ß Abb. 4.6 eine Verdrehung des Des-
wirlers um 4, 5◦ relativ zum Diffusor, auch wa¨hrend des Betriebes. Mit der Verdrehung des Deswirlers
soll zum einen eine optimale Ausrichtung hinsichtlich optimalen Betriebsverhaltens gefunden werden.
Zum anderen sollen Vera¨nderungen der Stufendurchstro¨mung im Detail bestimmt und bewertet wer-
den. Dazu werden in den na¨chsten Abschnitten fu¨r ausgewa¨hlte Ausrichtungspositionen Stufen- und
Komponentenkennfelder, als auch 1-D-Druckverla¨ufe und Ergebnisse aus Sondentraversen im Diffusor
aufgezeigt und diskutiert.
6.1.1 Einfluss auf Stufen- und Komponentenkennfelder
In Abb. 6.1 sind Ergebnisse von Kennfeldmessungen fu¨r die drei unterschiedlichen Clocking-
Ausrichtungen SSA, NOM und DSA dargestellt (Definitionen gema¨ß Abb. 4.6). Dabei ist SSA die
Ausrichtung, bei der die Schaufel der ersten Deswirlerreihe nahe der Diffusorsaugseite positioniert ist,
wohingegen DSA eine Positionierung der Schaufel nahe der Diffusordruckseite darstellt. Es wird deut-
lich, dass Druckaufbau und Wirkungsgrad fu¨r alle Einstellungen sehr nah beieinander liegen. Tendenzi-
ell steigen Druckaufbau und Wirkungsgrad leicht von DSA zu SSA. Alle Unterschiede sind jedoch im
Bereich der Gro¨ßen der jeweiligen Messunsicherheitsintervalle. Wa¨hrend Druckaufbau und Wirkungs-
grad bei DSA etwas geringer ausfallen, zeigt diese Einstellung allerdings eine erweiterte Pumpgrenze.
Gema¨ß der Definition in Gl. 2.25 erweitert sich der Pumpgrenzabstand von SSA zu DSA um etwa 16%.
Die reine Verschiebung des Massenstroms in der Pumpgrenze entspricht von SSA zu DSA etwa 2%
des Massenstroms im Wirkungsgrad-Bestpunkt. Diese Pumpgrenzverschiebung liegt allerdings eben-
falls in der Gro¨ßenordnung der Unsicherheit zur Bestimmung der Pumpgrenze, welche, wie in Kapitel
4.4.4 beschrieben, in erster Gro¨ßenordnung von der Einstellgenauigkeit der Drosselklappe abha¨ngt.
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Abb. 6.1: Stufenkennfeld des Druckverha¨ltnisses sowie 100% und 90% Drehzahllinien fu¨r Druck-
verha¨ltnis, Wirkungsgrad und Totaltemperaturverha¨ltnis fu¨r verschiedene Clocking-
Ausrichtungen
Die in Abb. 6.1 dargestellten Ergebnisse fu¨r die unterschiedlichen Clocking-Anordnungen wurden
an unterschiedlichen Messtagen aufgenommen. Da die jeweiligen Unterschiede in Druckaufbau und
Wirkungsgrad sehr gering sind, wurden zusa¨tzlich Verstellungen der Diffusor/Deswirler-Ausrichtung
wa¨hrend des Betriebs an definierten Betriebspunkten durchgefu¨hrt, so dass ein mo¨glicher Fehle-
reinfluss durch Messbetrieb an unterschiedlichen Tagen ausgeschlossen werden kann. Eine solche
”
Clocking-Traverse“ fu¨r BP 3 ist in Abb. 6.2 dargestellt. Hierbei wurde der Deswirler in Winkelschrit-
ten von 0, 2◦ verfahren. Der linke Graph zeigt die Verla¨ufe von Druckverha¨ltnis und Wirkungsgrad
u¨ber den verfahrenen Winkelbereich, wa¨hrend der rechte Graph die Vera¨nderung des Stufeneintritts-
massenstroms zeigt. Die Ergebnisse zeigen noch geringere Vera¨nderungen der jeweiligen Gro¨ßen u¨ber
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Abb. 6.2: Druckverha¨ltnis, Wirkungsgrad und Massenstrom u¨ber Clocking-Winkel bei BP 3
den Verfahrbereich als in den Kennfeldmessungen zu beobachten waren. Alle Vera¨nderungen liegen
innerhalb der jeweiligen Messunsicherheiten. Der Trend hinsichtlich steigendem Druckverha¨ltnis und
Wirkungsgrad von DSA zu SSA ist allerdings auch hier erkennbar, wobei ein schwach ausgebildetes
Maximum bei nominaler Ausrichtung (0◦) zu beobachten ist. Der Verlauf des Massenstroms dient der
¨Uberpru¨fung, in wie weit sich der Verdichterbetriebspunkt bei Verstellen des Deswirlers vera¨ndert.
Die Schwankungen des Massenstroms u¨ber den Verstellbereich bleiben innerhalb der Messunsicher-
heit und zeigen keine bestimmte Tendenz auf, womit die Vergleichbarkeit der einzelnen Messpunkte
entlang des Verstellbereiches gegeben ist.
Obwohl die integralen Leistungsziffern u¨ber die Stufe keine bedeutenden Unterschiede fu¨r die un-
terschiedlichen Clocking-Ausrichtungen zeigen, soll im Folgenden das Betriebsverhalten der ein-
zelnen Komponenten als auch der Druckaufbau entlang der Stufe fu¨r unterschiedliche Clocking-
Ausrichtungen untersucht werden. Dies erscheint notwendig, da die beobachtete Abha¨ngigkeit der
Lage der Pumpgrenze auf die Deswirlerausrichtung zumindest auf lokal unterschiedliche Charakte-
ristiken einzelner Stufenkomponenten schließen la¨sst. 100%-Drehzahllinien von Druckverha¨ltnissen,
Druck- und Totaldruckverlustbeiwerten der einzelnen Komponenten, sowie dem Impellerwirkungs-
grad sind in Abb. 6.3 fu¨r drei verschiedene Clocking-Ausrichtungen dargestellt. ¨Uber das Laufrad ist
das Druckverha¨ltnis fu¨r alle drei Ausrichtungen anna¨hernd gleich. ¨Uber das gesamte Diffusionsystem
dagegen zeigt NOM den ho¨chsten Druckaufbau, gefolgt von SSA und DSA. Dieser Trend ist auch
u¨ber den Diffusoreintritt erkennbar. ¨Uber den Pipe-Diffusor ist der Verlauf des Druckverha¨ltnisses von
NOM und DSA anna¨hernd gleich, wohingegen SSA ein etwas geringeres Druckverha¨ltnis aufzeigt.
¨Uber den Deswirler weist SSA u¨ber weite Teile der Drehzahllinie das ho¨chste Druckverha¨ltnis auf.
Gleichzeitig ist erkennbar, dass fu¨r SSA das Druckverha¨ltnis u¨ber den Deswirler entlang der gesamten
Drehzahllinie (mit Ausnahme der Schluckgrenze) sehr konstant ist, wohingegen es fu¨r NOM und DSA
bei zunehmender Androsselung leicht abnimmt.
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Abb. 6.3: Druckverha¨ltnisse, Druck- und Totaldruckverlustbeiwert und Impellerwirkungsgrad fu¨r die
einzelnen Stufenkomponenten bei 100% Drehzahl fu¨r NOM-, SSA- und DSA-Ausrichtung
Die Verla¨ufe des Druckbeiwertes Cp der drei Clocking-Konfigurationen sind u¨ber den Pipe-Diffusor
und auch das gesamte Diffusionssystem sehr a¨hnlich, wobei DSA hier tendenziell etwas weniger
Druck ru¨ckgewinnt. Dagegen zeigt die DSA Konfiguration u¨ber den Deswirler eine leicht erho¨hte
Druckru¨ckgewinnung. Der Impellerwirkungsgrad sinkt fu¨r DSA am sta¨rksten. Hier muss allerdings
erneut der Bilanzierungsraum mitberu¨cksichtigt werden, welcher einen Teil des schaufellosen und
halbbeschaufelten Diffusoreintrittsbereich miteinbezieht. Im Vergleich zu den Verla¨ufen des Druck-
verha¨ltnisses im Diffusoreintrittsbereich kann daher davon ausgegangen werden, dass der verminderte
Impellerwirkungsgrad eher auf etwas ho¨here Verluste im Diffusoreintrittsbereich, welcher mitbilan-
ziert wird, zuru¨ckzufu¨hren ist, da hier aufgrund etwas geringerer Diffusion ho¨here Machzahlen und
somit ho¨here Reibungsverluste erwartet werden. Die Verla¨ufe des Totaldruckverlustbeiwertes zeigen
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relativ a¨hnliche Verla¨ufe fu¨r NOM und SSA, wohingegen DSA erho¨hte Verluste im Pipe-Diffusor und
deutlich kleinere Verluste im Deswirler aufzeigen. Insgesamt bewirkt dies einen etwas geringeren To-
taldruckverlust u¨ber das gesamte Diffusionssystem. Im Zusammenspiel mit dem Impellerwirkungs-
grad na¨hern sich die Gesamtverluste der jeweiligen Clocking-Konfigurationen dann sehr stark an.
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Abb. 6.4: Druckverha¨ltnis u¨ber den Diffusorein-
tritt bei 90% Drehzahl fu¨r verschiedene
Clocking-Ausrichtungen
Insgesamt zeigen die Verla¨ufe allerdings, dass
sich unterschiedliche Ausrichtungen des Des-
wirlers relativ zum Diffusor stromauf bis zum
Diffusoreintritt im Druckaufbau und Verlustver-
halten bemerkbar machen.
In Abb. 6.4 ist erneut das Druckverha¨ltnis
u¨ber den Diffusoreintritt fu¨r die drei Clocking-
Ausrichtungen dargestellt, allerdings fu¨r 90%
Drehzahl und u¨ber die gesamte Kennfeldbrei-
te. Der Druckaufbau bei DSA liegt u¨ber wei-
te Bereiche der Drehzahllinie etwas unter dem
von NOM und SSA. Zur Pumpgrenze hin fla-
chen die Kurven von NOM und SSA stark ab
um kurz vor der Pumpgrenze zu stagnieren,
wa¨hrend bei DSA das Druckverha¨ltnis bis zur
Pumpgrenze gesteigert wird, obwohl auch hier
die Steigung sukzessive abnimmt. Beim jewei-
ligen Erreichen der Pumpgrenze liegt somit bei
der DSA-Konfiguration die ho¨chste Belastung
im Diffusoreintritt vor.
6.1.2 Einfluss auf die Stufendurchstro¨mung
In Abb. 6.5 sind die geha¨useseitigen statischen Druckverla¨ufe entlang des Laufrades und am Laufrad-
austritt in Umfangsrichtung fu¨r fu¨nf unterschiedliche Clocking-Einstellungen dargestellt. Die Verla¨ufe
entstammen Messungen von Clocking-Traversen in BP 3 und sind somit unmittelbar hintereinander
ohne Vera¨nderung des Betriebspunktes aufgenommen worden. Die jeweiligen Verla¨ufe zeigen fast kei-
ne Unterschiede bei unterschiedlicher Deswirler-Ausrichtung. Somit scheint das Laufrad nicht vom
Deswirler-Clocking beeinflusst zu werden. Dies besta¨rkt die Annahme, dass der leicht reduzierte Im-
pellerwirkungsgrad in Abb. 6.3 tatsa¨chlich aus der Mitbilanzierung von Teilen des Diffusoreintritts
resultiert. Die leichten Versa¨tze im Verlauf des Totaltemperaturverha¨ltnis in Abb. 6.1 scheinen somit
auf die Messunsicherheit oder ggf. auf ein deutlich vera¨ndertes Stufenaustrittsprofil hinzudeuten, wel-
ches den Integralwert der durch die Austrittsrechen gemessenen Totaltemperatur leicht vera¨ndert.
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Abb. 6.6 zeigt den geha¨useseitigen Druckverlauf entlang des radialen Diffusorteils ebenfalls fu¨r fu¨nf
Deswirler-Ausrichtungen bei BP 3. Obwohl auch hier die fu¨nf Kurven sehr nahe beieinander liegen,
zeigen Sie lokal jedoch abweichende Tendenzen, welche außerhalb der Messunsicherheiten liegen. Am
Eintritt in den Diffusorhals zeigen alle Konfigurationen einen Druckanstieg bis zum zweiten Messpunkt
innerhalb des Halses. Dieser Anstieg ist bei DSA jedoch deutlich sta¨rker als bei den vier weiteren Kon-
figurationen. Dies ko¨nnte auf einen leichten, zumindest lokalen Unterschied im Diffusorzustro¨mwinkel
deuten, welcher zu einer leichten Verschiebung eines mo¨glichen druckseitigen Ablo¨sepunktes im Dif-
fusorhals fu¨hren ko¨nnte. Auffa¨llig ist, dass der Druck fu¨r alle Konfigurationen am Austritt des Dif-
fusorhalses wieder etwa gleich ist. Entlang des Diffusorkanals ist der Geha¨usedruck fu¨r alle Konfi-
gurationen sehr a¨hnlich, wobei er tendenziell bei sinkendem Clocking-Winkel steigt. Allerdings zeigt
die Konfiguration mit dem kleinsten Clocking-Winkel (SSA) davon abweichend den geringsten Druck
entlang des Geha¨uses. Am Diffusoraustritt sinkt der Druck von SSA dann nochmals im Vergleich zu
den weiteren Konfigurationen stark ab, was dem hier schon stark ausgebildeten Potentialfeld der ersten
Deswirlerschaufel geschuldet ist.
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Die geha¨useseitigen Druckverla¨ufe im Diffusorkanal werden beim Betrachten von Abb. 6.7
versta¨ndlicher. Hier ist das geha¨useseitige Druckfeld im Diffusoraustrittsbereich fu¨r drei Clocking-
Ausrichtungen bei BP 3 dargestellt. Auf der rechten Seite sind fu¨r SSA und DSA zusa¨tzlich die lo-
kalen Druckdifferenzen zur NOM-Ausrichtung aufgezeigt. Die Lage von Staupunkt und Saugspitze
nahe der Vorderkante der eingetauchten Schaufel haben einen deutlichen Einfluss auf die Stro¨mung im
Diffusorkanal. Fu¨r NOM ist im Vergleich zu den beiden anderen Ausrichtungen ein erho¨hter Druck
stromauf bis zum Beginn des Messbereichs nahe des Kreisquerschnittes ersichtlich. Dies scheint der
mittigen Positionierung der Schaufel geschuldet zu sein, womit auch der Staupunkt sehr mittig im Ka-
nal liegt. Weiterhin zeigt NOM den sta¨rksten Staupunkt und die ho¨chste Saugspitze auf. Dies la¨sst
darauf schließen, dass die eingetauchte Schaufel in der NOM-Ausrichtung am deutlichsten in der
Kernstro¨mung liegt, welche sich am Geha¨use somit recht kanalmittig zwischen Saug- und Druckseite
vermuten la¨sst. Dies besta¨tigen auch die Feldtraversen in der Ebene 2P4 in Abb. 6.8. Die Saugspit-
ze bei NOM bewirkt weiterhin eine starke Kru¨mmung der Druck-Isolinien im Bereich der Diffus-
ordruckseite. Bei der DSA-Ausrichtung dagegen verlaufen die Druck-Isolinien fast bis zum Austritt
der Diffusor-Vollbeschaufelung anna¨hernd senkrecht zum Kanalverlauf. Im vorderen Messbereich na-
he des Kreisquerschnitts sind die Druck-Isolinien aller Clocking-Konfigurationen diffusordruckseitig
etwas gekru¨mmt, was vermutlich aber der schwachen Diskretisierung der Messpositionen in diesem
Bereich geschuldet ist.
In Abb. 6.8 sind die Totaldruckverteilungen in den Ebenen 2P1 (Diffusoreintritt) und 2P4 (Diffuso-
raustritt) fu¨r drei Clocking-Ausrichtungen dargestellt. Die Mittelwerte des Totaldruckes zeigen in bei-
den Ebenen ho¨chste Werte fu¨r NOM, gefolgt von SSA und DSA. Die Unterschiede zwischen NOM und
SSA sind fu¨r beide Ebenen kleiner als die Messunsicherheit, wohingegen die Unterschiede zwischen
NOM und DSA deutlich u¨ber der Messunsicherheit liegen. Wa¨hrend sich die Totaldruckverteilungen
in Ebene 2P1 zwischen den Clocking-Ausrichtungen stark a¨hneln, sind in Ebene 2P4 leichte Unter-
schiede erkennbar. Im Vergleich zu NOM teilt sich bei SSA das Gebiet hohen Totaldruckes, welches
die Kernstro¨mung darstellt, deutlich in zwei Bereiche auf. Dies ist dem Einfluss der Deswirlerschau-
fel der ersten Deswirlerreihe geschuldet, welche in der SSA-Ausrichtung am tiefsten in den Diffusor
eintaucht. Der Bereich der Kernstro¨mung, welcher zur Diffusorsaugseite hin verschoben wird, wird
demnach stromab die Deswirlerschaufel druckseitig umstro¨men. Dabei liegt der Massenschwerpunkt
etwa in der Kanalmitte. Der zweite Bereich der Kernstro¨mung wird die Deswirlerschaufel an der Saug-
seite umstro¨men, liegt aber stark geha¨useseitig. Von der Lage der Kernstro¨mung bei NOM und DSA
ist abzuleiten, dass diese bei zunehmender Ausrichtung des Deswirlers zur Diffusordruckseite zuneh-
mend entlang der Druckseite der Deswirlerschaufel verlaufen wird. Die Totaldruckverteilung von DSA
verglichen mit der Verteilung von NOM, ist in Lage von Kernstro¨mung und energiearmen Fluid sehr
a¨hnlich. Allerdings ist erkennbar, dass das Gebiet hohen Totaldruckes bei DSA etwas schwa¨cher und
das druckseitige Gebiet niedrigen Totaldruckes etwas sta¨rker ausgepra¨gt ist.
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dene Clocking-Ausrichtungen
Blockagen in den Ebenen 2P1 und 2P4 fu¨r
die unterschiedlichen Clocking-Ausrichtungen
sind in Abb. 6.9 dargestellt. In beiden Ebe-
nen u¨berschreiten Unterschiede in der Blocka-
ge zwischen den unterschiedlichen Konfigura-
tionen die Messunsicherheiten nicht. Die ef-
fektiven Querschnitte der jeweiligen Ebenen
vera¨ndern sich also nicht signifikant bei unter-
schiedlichem Deswirler-Clocking.
Abb. 6.10 zeigt die statischen Druckverla¨ufe im
Deswirler fu¨r fu¨nf unterschiedliche Clocking-
Konfigurationen bei BP 3. Die geha¨useseitigen
Druckverla¨ufe werden nicht gezeigt, da die ent-
sprechenden Messzuga¨nge beim Verdrehen des
Deswirlers nicht mitrotieren und somit fu¨r jede
Clocking-Ausrichtung jeweils eine andere Posi-
tion im Kanal einnehmen.
Die Verla¨ufe fu¨r die erste Deswirlerreihe sind
in den beiden oberen Plots dargestellt. Der na-
benseitige Druckaufbau ist fu¨r alle fu¨nf Clocking-Ausrichtungen sehr a¨hnlich, wobei bei zunehmender
saugseitiger Deswirlerausrichtung ein ho¨heres Druckniveau vorliegt. Dies liegt allerdings schon im
Deswirlereintritt vor, somit ist der Druckaufbau selbst fu¨r die jeweiligen Clocking-Ausrichtung ent-
lang der Nabe gleich. Ebenfalls sind sich die Druckverla¨ufe entlang der Schaufeldruckseite auf 50%
Schaufelho¨he sehr a¨hnlich. Entlang der Saugseite dagegen weisen die Verla¨ufe deutliche Unterschiede
auf. Wie schon in Kapitel 5.4.2 erla¨utert, bilden die Saugseite der Deswirlerschaufel und die Druckseite
des Pipe-Diffusors im halbbeschaufelten Diffusoraustrittsbereich eine Art Kanalverla¨ngerung. Entlang
dieser Kanalverla¨ngerung steigt der Druck entlang der Saugseite der Deswirlerschaufel stark an. Am
Austritt dieser Kanalverla¨ngerung flacht der Druckaufbau dann deutlich ab. Dies ist auch in Abb. 6.10
ersichtlich, allerdings verschiebt sich der Bereich der Druckabflachung bei zunehmend saugseitigem
Clocking in den hinteren Bereich der Schaufelsaugseite. Dies resultiert aus der unterschiedlichen Ka-
nalverla¨ngerung je nach Clocking-Konfiguration. Bei SSA taucht die Deswirler-Schaufel am tiefsten
in den Diffusorkanal ein und bewirkt somit die gro¨ßte Kanalverla¨ngerung. Auch weist die Kanal-
verla¨ngerung hier die ho¨chste Kanalbreite auf. Weiterhin ist erkennbar, dass der Druck im vorderen
Bereich der Saugseite der Deswirlerschaufel fu¨r die unterschiedlichen Clocking-Ausrichtungen stark
variiert. Dies ist vermutlich der unterschiedlichen Intensita¨t der Saugspitze nahe der Vorderkante ge-
schuldet. Somit wu¨rde die Saugspitze mit zunehmend saugseitiger Clocking-Ausrichtung ansteigen.
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Abb. 6.10: Statische Druckverla¨ufe im Deswirler an Nabe, Saug- und Druckseite entlang der Mittelli-
nie und 50% Schaufelho¨he bei BP 3 fu¨r unterschiedliche Clocking-Winkel
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Abb. 6.11: Totaldruckprofile am Stufenaustritt bei
BP 3 fu¨r unterschiedliche Clocking-
Winkel
Die Druckverla¨ufe der unterschiedlichen
Clocking-Ausrichtungen entlang der Nabe
in der zweiten Deswirlerreihe a¨hneln sich
in beiden Kana¨len stark. Auch sind die
Eintrittsdru¨cke an der Nabe in der zweiten
Deswirlerreihe fu¨r alle Konfigurationen auf
sehr a¨hnlichem Niveau. Die Druckverla¨ufe
entlang der Schaufelsaugseiten a¨hneln sich
ebenfalls sehr, wobei in Kanal 2 die Dru¨cke
im vorderen Teil des Schaufelblattes etwas
variieren. Die Eintrittsdru¨cke auf den Druck-
seiten der Schaufeln in Reihe 2 sind dagegen
noch recht unterschiedlich. Entlang der Druck-
seiten gleichen sich die Dru¨cke aber fu¨r alle
Konfigurationen wieder stark an.
In Abb. 6.11 sind die Totaldruckprofile am
Stufenaustritt von SSA, NOM und DSA fu¨r
BP 3 dargestellt. Die Positionen der Messre-
chen am Stufenaustritt sind ortsfest und rotieren
nicht mit, somit a¨ndert sich mit jeder Clocking-
Verstellung die Ausrichtung von Messrechen
zu Deswirler-Beschaufelung. Zwischen NOM
und SSA liegt das Maximum im Totaldruck,
und somit die Kernstro¨mung, an gleicher abso-
luter Umfangsposition am Austritt. Allerdings
ist die Verteilung u¨ber die Kanalho¨he deutlich
vera¨ndert. Im Gegensatz zu NOM scheint bei
SSA die Kernstro¨mung sta¨rker in Richtung Na-
be und Kanalmitte zu liegen. Der geha¨useseitige
Totaldruck ist relativ klein. Wa¨hrend bei NOM
davon auszugehen ist, dass die Kernstro¨mung
im Wesentlichen u¨ber die Druckseite der Schau-
fel der ersten Deswirlerreihe verla¨uft (siehe Ka-
pitel 5.4.3), verla¨uft ein großer Teil der Kern-
stro¨mung bei SSA vermutlich u¨ber die Saugsei-
te der Schaufel der ersten Reihe und dann ent-
lang der Druckseite in Kanal 2 der zweiten Rei-
he (siehe Piktogramm).
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Abb. 6.12: Machzahl-Profile am Stufenaustritt bei
BP 3 fu¨r unterschiedliche Clocking-
Winkel
Bei DSA hat sich die Kernstro¨mung am Stufen-
austritt in Umfangsrichtung zu kleineren Um-
fangswinkeln hin verschoben. Maximale Wer-
te im Totaldruck liegen nun am ersten Rechen
vor. Die radiale Verteilung des Totaldruckes
ist relativ homogen. Es ist davon auszugehen,
dass die Kernstro¨mung entlang der Druckseite
der Schaufel der ersten Deswirlerreihe verla¨uft
und folgend im hinteren Teil von Kanal 2 der
zweiten Reihe stark zur Druckseite hin abge-
lengt wird, evtl. versta¨rkt durch eine saugseiti-
ge Ablo¨sung. Somit legt die Kernstro¨mung bei
DSA im Vergleich zu NOM und SSA einen
la¨ngeren Weg im Deswirler zuru¨ck. Ebenfalls
macht der Totaldruckverlauf am Austritt auch
einen etwas inhomogeneren Eindruck, als bei
NOM und DSA.
Die Machzahlverla¨ufe der drei Clocking-
Ausrichtungen SSA, NOM und DSA am
Stufenaustritt sind in Abb. 6.12 fu¨r BP 3
dargestellt. Die Machzahlen folgen in etwa den
Verla¨ufen des Totaldruckes. Das Machzahlni-
veau bei NOM und SSA ist mit Ausnahme des
geha¨useseitigen Verlaufes sehr a¨hnlich. Der
Bereich maximaler Machzahl bei DSA zeigt
dagegen ho¨here Werte bis Ma = 0.28 auf. So-
mit weist DSA eine inhomogenere Abstro¨mung
mit ausgebildeterer Jet/Wake-Struktur auf.
Fraglich ist hier auch, ob der erreichte Zieldrall
von 90◦ ± 5◦ eingehalten wird. Numerische
Ergebnisse hierzu liegen noch nicht vor. Die
Tatsache, dass der maximale Totaldruck in
einem Rechen unmittelbar im Nachlauf einer
Schaufel der zweiten Deswirlerreihe gemessen
wird (siehe Abb. 6.11), legt allerdings nahe,
dass die Stro¨mung hier noch eine relativ hohe
Umfangskomponente aufweist und den Rechen
somit recht schra¨g anstro¨mt.
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Das ho¨here Machzahlniveau bei DSA beinhaltet im Vergleich zu SSA und NOM al-
lerdings am Stufenaustritt ein ho¨heres Potential fu¨r Druckaufbau und Wirkungsgrad.
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Abb. 6.13: Stufendruckverha¨ltnis (t-t) und -
wirkungsgrad (t-t) bei 100% Dreh-
zahl fu¨r verschiedene Clocking-
Ausrichtungen
Eine Stro¨mung am Stufenaustritt mit Ma =
0, 25 weist gegenu¨ber einer Stro¨mung mit
Ma = 0, 2 einen um etwa 55% ho¨heren dy-
namischen Druck auf, was einem zusa¨tzlichen
Potential von etwa +1, 5% im Stufendruck-
verha¨ltnis πts,Stufe und um etwa +1, 4%-
Punkten im Stufenwirkungsgrad ηis,ts,Stufe ent-
spricht. Fu¨r eine Stufenbilanzierung mit dem
Totaldruck am Stufenaustritt zeigt DSA dement-
sprechend auch die besten Stufenleistungspa-
rameter, wie in Abb. 6.13 dargestellt. Hierfu¨r
wurden die einzelnen Totaldruckmesswerte der
Messrechen am Stufenaustritt arithmetisch ge-
mittelt. Die Verwendung von massenstrom-
gemittelten Totaldru¨cken (experimentell hier
nicht mo¨glich) wu¨rde fu¨r DSA im Vergleich zu
NOM und SSA zu einem noch ho¨heren Druck-
verha¨ltnis und Wirkungsgrad fu¨hren. Druck-
verha¨ltnis und Wirkungsgrad mit dem Totaldruck des Stufenaustritts gebildet ist, wie schon in Ka-
pitel 5.4.3 erla¨utert, allerdings fu¨r das Gesamtsystem Triebwerk irrelevant, da der gesamte dynamische
Druck am Stufenaustritt durch Carnot-Stoßverluste beim Eintritt in das Brennkammerplenum verloren
gehen.
Zusammenfassend zeigt die Studie der Diffusor/Deswirler-Clockingvariation bei fixer Ausrichtung der
Deswirlerreihen zueinander keine bedeutenden Vera¨nderungen im statischen Druckverha¨ltnis und sta-
tischen Wirkungsgrad. Die leichte Pumpgrenzerweiterung bei druckseitigem Clocking scheint mit
einer leicht vera¨nderten Diffusoreintrittscharakteristik im Druckaufbau und somit evtl. auch einer
Vera¨nderung lokaler Stro¨mungswinkel einherzugehen. Die Pumpgrenzerweiterung ist allerdings klein
und u¨bersteigt nur minimal die Messunsicherheit der Pumpgrenze. Deutliche Unterschiede in den Stu-
fenaustrittsmachzahlen weisen auf ein Potential der Drucksteigerung fu¨r die druckseitige Clocking-
Ausrichtung hin. Hier wu¨rde eine Verstellung der zweiten Deswirlerreihe relativ zur ersten Reihe evtl.
zu einer verbesserten Diffusion im Gesamtdeswirler fu¨hren.
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6.2 Variation der Zapfluft am Laufradaustritt
Schon in den Arbeiten von Zachau (Zachau (2007), Zachau et al. (2009)) und Kunte (Kunte (2013),
Kunte et al. (2012b)) wurde der Einfluss der Zapfluft auf das Betriebsverhalten einer a¨hnlichen Radi-
alverdichterstufe untersucht. Dabei kam es zu einer leicht unterschiedlichen Bewertung des Einflusses
der Zapfluft auf das Betriebsverhalten des Diffusors. Wa¨hrend in Zachau et al. (2009) durch Verringe-
rung der Zapfluft einzig eine Androsselung des Laufrades bei gleichbleibender Diffusorcharakteristik
festgestellt wurde, beobachtete Kunte et al. (2012b) bei einer Reduktion der Zapfluft eine Zunahme
der Diffusorverluste, induziert durch eine zunehmend inhomogene Diffusorzustro¨mung. Daher wird
in diesem Unterkapitel erneut auf den Einfluss der Zapfluft auf die Verdichterstufe eingegangen. Da-
zu soll neben dem integralen Betriebsverhalten der Stufe sowie der Komponenten auch die Stro¨mung
entlang des Stro¨mungspfades detailliert untersucht werden.
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Abb. 6.14: Stufenkennfeld des Druckverha¨ltnisses fu¨r nominale und ausgeschaltete Zapfluft
6.2.1 Einfluss auf Stufen- und Komponentenkennfelder
Abb. 6.14 zeigt das Stufendruckverha¨ltnis entlang dreier Drehzahllinien fu¨r die COM-Stufe bei no-
minaler sowie ausgeschalteter Zapfluft. Die jeweiligen Zapfluftmassenstro¨me werden prozentual zum
Stufeneintrittsmassenstrom angegeben. Hierbei steht ZLN fu¨r die Zapfluftentnahme an der Nabe und
ZLG fu¨r die Zapfluftnahme am Geha¨use. Die Entnahmepositionen wurden schematisch in Abb. 4.5
dargestellt. Der linke Graph in Abb. 6.14 zeigt das Stufendruckverha¨ltnis u¨ber den reduzierten Mas-
senstrom am Stufeneintritt wa¨hrend der Graph auf der rechten Seite das Druckverha¨ltnis u¨ber den
nicht-reduzierten Massenstrom am Diffusoreintritt zeigt. In diesem Fall ist es aufgrund fehlender To-
taldruckmessungen am Diffusoreintritt bei kleineren Drehzahlen sowie ungenauen Totaltemperatur-
messungen nahe der Pumpgrenze nicht mo¨glich, den reduzierten Diffusoreintrittsmassenstrom aufzu-
tragen. Dennoch kann diese Darstellung in erster Gro¨ßenordnung Auswirkungen der Zapfluft auf das
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Stufenkennfeld aufzeigen. Es wird deutlich, dass die Kennfeldbreite der Stufe prima¨r vom Diffusor
abha¨ngt. ¨Uber den Diffusoreintrittsmassenstrom aufgetragen, entsprechen sich die Kennlinien fu¨r den
Fall ein- und ausgeschalteter Zapfluft und Schluck- sowie Pumpgrenze liegen anna¨hernd aufeinan-
der. ¨Uber den Masssenstrom am Stufeneintritt aufgetragen, verschieben sich im Falle eingeschalteter
Zapfluft Schluck- und Pumpgrenze um den Betrag des Zapfluftmassenstroms. Somit sind Schluck- und
Pumpgrenze durch den Diffusordurchsatz festgelegt. Ein Einfluss der Zapfluft auf die Kennfeldbreite
ist nicht klar ersichtlich. Somit bewirkt die eingeschaltete Zapfluft vor allem eine Verschiebung des
Betriebsbereiches hin zu gro¨ßeren Massenstro¨men im Laufrad. Ein Ausschalten der Zapfluft verringert
den Massenstrom durch das Laufrad und drosselt dieses an.
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Abb. 6.15: Stufendruckverha¨ltnis und Totaltemperaturverha¨ltnis bei 100% Drehzahl fu¨r unterschiedli-
che Zapflufteinstellungen
In Abb. 6.15 sind fu¨r 100% Drehzahl das Stufendruckverha¨ltnis und das Totaltemperaturverha¨ltnis
mehrere Zapfluftkombinationen jeweils u¨ber den reduzierten Stufen- und Diffusoreintrittsmassenstrom
aufgetragen. Bei den gru¨nen Kurven liegt jeweils nur eine geha¨useseitige Zapfluftentnahme vor, wel-
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che variiert wird. Bei den orangenen Kurven ist es einzig nabenseitige Zapfluft die anliegt. Da die
maximalen Durchsa¨tze bei der nabenseitigen Zapfluft stark begrenzt sind, entsprechen sich die Varia-
tionsbereiche der Zapfluft nicht. Dennoch wird am Stufendruckverha¨ltnis u¨ber den korrigierten Stu-
feneintrittsmassenstrom deutlich, dass die Seite der Zapfluftentnahme eine untergeordnete Rolle zu
spielen scheint. Bei etwa gleicher Zapfluftentnahme an Nabe und Geha¨use mit jeweils abgeschal-
teter Entnahme an der anderen Seite liegen die Drehzahllinien fast aufeinander (in diesem Fall bei
den Konfigurationen ZLN = 0% & ZLG = 0.7% und ZLN = 0.6% & ZLG = 0%). Wird das
Stufendruckverha¨ltnis u¨ber den reduzierten Diffusoreintrittsmassenstrom betrachtet, liegen alle Dreh-
zahllinien unterschiedlicher Zapflufteinstellung sehr nahe beieinander. Allerdings sind die Unterschie-
de, welche hinsichtlich Druckverha¨ltnis und Schluckgrenze bestehen bleiben, gro¨ßer als die jeweili-
gen Messunsicherheiten. Somit sinkt der Schluckgrenzmassenstrom leicht mit abnehmender Zapfluft.
Ebenfalls sinkt mit reduzierter Zapfluft leicht das Druckverha¨ltnis. Diese Tendenzen werden spa¨ter
anhand der Komponentendruckverha¨ltnisse mithilfe von Abb. 6.17 im Detail untersucht. Die Verla¨ufe
des Totaltemperaturverha¨ltnisses unterschiedlicher Zapfluftkonfigurationen liegen im Gegensatz zum
Stufendruckverha¨ltnis als Funktion des reduzierten Stufeneintrittsmassenstroms fast aufeinander. Be-
stehende Unterschiede liegen im Bereich der Messunsicherheit wobei eine leichte Tendenz sinkenden
Temperaturverha¨ltnisses bei sinkender Zapfluft erkennbar ist. Die sehr a¨hnlichen Verla¨ufe sind inso-
fern erkla¨rbar, dass bei gleichem reduzierten Stufeneintrittsmassenstrom bei jeder Konfiguration der
gleiche Durchsatz durch das Laufrad vorliegt und das Laufrad somit jeweils in einem sehr a¨hnlichen
Betriebspunkt steht. Dennoch ist die Schluckgrenze verschoben, da der Diffusormassenstrom jeweils
unterschiedlich ist. Dementsprechend ist das Totaltemperaturverha¨ltnis allerdings am Knickpunkt, also
dem Punkt an welchem der Diffusor entsperrt, ho¨her, je weniger Zapfluft entnommen wird. Die To-
taltemperaturverla¨ufe u¨ber dem reduzierten Diffusoreintrittsmassenstrom zeigen ein ga¨nzlich anderes
Bild. Bei hoher Zapfluftentnahme liegt bei einem bestimmten Massenstrom ein niedrigeres Totaltem-
peraturverha¨ltnis vor, da das Laufrad in diesem Fall einen ho¨heren Durchsatz sieht und weniger stark
gedrosselt ist.
In Abb. 6.16 sind die Stufenwirkungsgrade nach den Definitionen der Gleichungen 4.8, 4.9 und 4.10
fu¨r verschiedene Zapfluftkonfigurationen jeweils u¨ber den reduzierten Stufen- und Diffusoreintritts-
massenstrom bei 100% Drehzahl aufgetragen. η1 repra¨sentiert die Standardwirkungsgraddefinition, bei
welcher die Zapfluft als Nutzen betrachtet wird, ihr allerdings der Stufenaustrittstotaldruck zugewie-
sen ist, da dieser bei vielen Messungen nicht am Laufradaustritt, bzw. an den Zapfluftentnahmestellen
gemessen wird. η2 bereinigt diesen Fehler und weist der Zapfluft den tatsa¨chlichen Totaldruck zu, des-
sen Verlauf aus Messungen einiger weniger Betriebspunkte auf die gesamte Drehzahllinie extrapoliert
wurde. η3 stellt im Gegensatz zu η1 und η2 die Zapfluft als Verlust dar. Die Nutzarbeit definiert sich
hierbei einzig u¨ber den Diffusormassenstrom. In den Verla¨ufen von η1 und η2 wird deutlich, dass die
Zapfluft einen Einfluss auf den Stufenwirkungsgrad hat. Bei steigender Zapfluft steigt der maximale
Wirkungsgrad der Stufe, auch wenn der Bestpunkt im Durchsatz verschoben ist. Im Vergleich zwi-
schen η1 und η2 ist zu erkennen, dass bei zunehmender Zapfluftentnahme η2 gegenu¨ber η1 ansteigt, da
die abgefu¨hrte Zapfluft mit einem ho¨heren Totaldruck bilanziert wird. Der maximale Unterschied liegt
bei nominaler Einstellung bei ca. +0, 2%-Punkten, was noch innerhalb der Messunsicherheit liegt.
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Abb. 6.16: Wirkungsgrade nach Definitionen der Gleichungen 4.8, 4.9 und 4.10 bei 100% Drehzahl
fu¨r unterschiedliche Zapflufteinstellungen
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Der Verlauf von η3 zeigt im Vergleich zu η1 und η2 ein umgekehrtes Verhalten in den Wirkungsgrad-
verla¨ufen der jeweiligen Konfigurationen. Bei zunehmender Zapfluftentnahme sinkt der Wirkungsgrad,
da in diesem Fall die Zapfluft als Verlust bilanziert wird. Die Unterschiede der Wirkungsgrade zwi-
schen der Konfiguration mit nominaler und ausgeschalteter Zapfluft entsprechen einander fu¨r η1 und
η3 und liegen im Bereich von 1, 4%-Punkten. Bei den Wirkungsgraddefinitionen η1 und η2 resultiert
der deutliche Unterschied im Wirkungsgrad zwischen nominaler und keiner Zapfluftentnahme in erster
Gro¨ßenordnung aus den vera¨nderten Betriebspunkten der jeweiligen Komponenten Diffusor und Im-
peller. Wird bei konstantem Stufeneintrittsmassenstrom die Zapfluft abgeschaltet, steigt der Massen-
strom durch den Diffusor und mit ihm der Totaldruckverlustbeiwert (siehe Abb. 5.2). Somit sinkt der
Stufenwirkungsgrad. Wird dementsprechend bei konstantem Diffusoreintrittsmassenstrom die Zapfluft
eingeschaltet, steigt der Massenstrom u¨ber den Impeller und somit auch der Impellerwirkungsgrad
(Abb. 5.2). Somit steigt der Stufenwirkungsgrad. Damit kann mit den Wirkungsgraden η1 und η2
fu¨r unterschiedliche Zapflufteinstellungen direkt die jeweilige Auswirkung auf die Impeller/Diffusor-
Abstimmung beobachtet werden. Bei der Wirkungsgraddefinition η3 spielt neben dem Stufenaustritts-
druck auch der anteilige Massenstrom der Zapfluft in den Wirkungsgrad mit ein, womit diese Definiti-
on bei unterschiedlichen Zapfluftmassenstro¨men von Bedeutung fu¨r das Gesamtsystem Triebwerk ist.
Alle Wirkungsgraddefinitionen entsprechen einander fu¨r den Fall ausgeschalteter Zapfluft.
Im Folgenden sollen die einzelnen Komponenten der Stufe hinsichtlich Ihres Betriebsverhaltens bei
unterschiedlichen Zapfmassenstro¨men untersucht werden. Dazu sind in Abb. 6.17 die Verla¨ufe der
jeweiligen Komponentendruckverha¨ltnisse fu¨r unterschiedliche Zapfluftkonfigurationen u¨ber den re-
duzierten Stufen- und Diffusoreintrittsmassenstrom aufgetragen. Fu¨r die Zapfluft wurden fu¨nf Konfi-
gurationen ausgewa¨hlt: nominale Zapfluft, ausgeschaltete Zapfluft, jeweils nur nominale Zapfluft an
Geha¨use oder Nabe sowie eine geha¨useseitige Zapfluftrate, welche in etwa der nominalen nabensei-
tigen Zapfluftrate entspricht. Die Charakteristik des Laufrades a¨ndert sich gema¨ß der beiden linken
Graphen erkennbar bei unterschiedlichen Zapflufteinstellungen. Dabei scheinen die jeweiligen Arten
der Zapfluftentnahme (geha¨use- oder nabenseitig), wie zuvor schon beobachtet, keinen unterschied-
lichen Einfluss auf die Verla¨ufe des Druckverha¨ltnisses zu haben. Dies wird darin deutlich, dass die
Konfigurationen mit jeweils etwa gleicher Zapfluftentnahme geha¨use- oder nabenseitig in etwa gleiche
Kurvenverla¨ufe in allen Graphen aufzeigen. ¨Uber den Stufeneintrittsmassenstrom aufgetragen ist der
Druckaufbau bei nominaler Zapfluft ho¨her und steiler als bei ausgeschalteter Zapfluft, wobei das Lauf-
rad bei Werten konstanten Massenstroms den gleichen Durchsatz erfa¨hrt. Somit scheint die Zapfluft
auch einen leichten Einfluss auf die Laufradcharakteristik zu haben. In Abb. 6.15 zeigte sich ebenfalls
ein leicht ho¨heres Totaltemperaturverha¨ltnis fu¨r nominale Zapflufteinstellungen. ¨Uber den Diffusor-
eintrittsmassenstrom aufgetragen, ist der Druckaufbau unter nominaler Zapfluft u¨ber das Laufrad bei
ho¨herem Diffusormassenstrom etwas geringer als bei ausgeschalteter Zapfluft, was durch den in diesem
Fall weniger angedrosselten Betriebszustand des Laufrades bei nominaler Zapfluft plausibel erscheint.
Bei kleineren Diffusormassenstro¨men erreicht der Druckaufbau bei nominaler Zapfluft allerdings Wer-
te des Druckaufbaus ohne Zapfluft, und dies obwohl das Totaltemperaturverha¨ltnis in diesem Bereich
fu¨r nominale Zapfluft deutlich geringer ist. Somit scheint die Zapfluft einen durchaus positiven Einfluss
auf den Druckaufbau und den Wirkungsgrad des Laufrades zu haben.
115
6 Parameterstudie der COM-Stufe
0.95 1 1.05
0.38
0.4
0.42
0.44
0.46
0.48
0.95 1 1.05
0.58
0.59
0.95 1 1.05
0.4
0.45
0.5
0.55
0.95 1 1.05
0.38
0.4
0.42
0.44
0.46
0.48
0.95 1 1.05
0.58
0.59
                        
0.95 1 1.05
0.4
0.45
0.5
0.55                                                                    
0.01
0.005
0.005
0.01
m˙red, Stufeneintritt, norm [-] m˙red, Stufeneintritt, norm [-]m˙red, Stufeneintritt, norm [-]
m˙red, Diffusoreintritt, norm [-]m˙red, Diffusoreintritt, norm [-]m˙red, Diffusoreintritt, norm [-]
π
ts
,I
m
p
el
le
r,
n
o
r
m
[-]
π
ts
,I
m
p
el
le
r,
n
o
r
m
[-]
π
ss
,D
if
f
u
so
r
ei
n
tr
it
t,
n
o
r
m
[-]
π
ss
,D
if
f
u
so
r
ei
n
tr
it
t,
n
o
r
m
[-]
π
ss
,P
ip
e−
D
if
f
u
so
r,
n
o
r
m
[-]
π
ss
,P
ip
e−
D
if
f
u
so
r,
n
o
r
m
[-]
ZLN = 0, 5%, ZLG = 2, 8%
ZLN = 0%, ZLG = 0%
ZLN = 0, 5%, ZLG = 0%
ZLN = 0%, ZLG = 2, 8%
100% Drehzahl
ZLN = 0%, ZLG = 0, 6%
Abb. 6.17: Druckverha¨ltnisse bei 100% Drehzahl fu¨r verschiedene Stufenkomponenten bei unter-
schiedlichen Zapflufteinstellungen
In den mittleren Graphen von Abb. 6.17 sind die Verla¨ufe der Druckverha¨ltnisse u¨ber den Diffusor-
eintritt aufgezeigt. Hier a¨hneln sich die Formen der Verla¨ufe der Drehzahllinien der unterschiedlichen
Zapfluftkonfigurationen sta¨rker als u¨ber das Laufrad. ¨Uber den Stufeneintrittsmassenstrom aufgetra-
gen, zeigt sich erneut ein klarer Offset zwischen nominaler Zapfluftkonfiguration und Konfiguration
mit ausgeschalteter Zapfluft. Dies ist dem unterschiedlichen reduzierten Diffusormassenstrom geschul-
det. ¨Uber dem reduzierten Diffusormassenstrom aufgetragen liegen die Kurven deutlich na¨her beiein-
ander, allerdings zeigen Sie dennoch Unterschiede auf, welche deutlich ausserhalb der Messunsicher-
heit liegen. Bei gleichem reduzierten Diffusoreintrittsmassenstrom ist der Druckaufbau bei ho¨herer
Zapfluftentnahme demnach ho¨her als bei verminderter, bzw. keiner Zapfluftentnahme. Dies spricht fu¨r
eine homogenere Diffusorzustro¨mung und verminderte Blockage im Diffusorhals im Falle nominaler,
bzw. ho¨herer Zapfluftentnahme und entspricht den Beobachtungen in Kunte et al. (2012b). ¨Uber den
Pipe-Diffusor wiederum kehrt sich diese Tendenz um, hier ist bei konstantem Diffusormassenstrom
das Druckverha¨ltnis bei ausgeschalteter Zapfluft ho¨her. Dies steht in direktem Zusammenhang mit der
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geringeren Diffusion im Diffusoreintritt. Demnach ist der dynamische Druck am Eintritt in den Diffu-
sorhals fu¨r die Konfiguration mit ausgeschalteter Zapfluft noch etwas ho¨her als bei nominaler Zapfluft,
was eine etwas ho¨here Druckru¨ckgewinnung im Diffusorkanal bewirkt. Dennoch ist davon auszuge-
hen, dass die Gesamtverluste im Falle der ausgeschalteten Zapfluft im Diffusor am ho¨chsten sind, da
der integrale Druckaufbau u¨ber die Stufe hier am geringsten ausfa¨llt (siehe Abb. 6.15).
Da die Verla¨ufe im Deswirler sehr a¨hnlich fu¨r alle Konfigurationen sind und alle Unterschiede inner-
halb der Messunsicherheit liegen, wird an dieser Stelle nicht na¨her auf den Deswirler eingegangen.
6.2.2 Einfluss auf die Stufendurchstro¨mung
Fu¨r die folgenden Betrachtungen der unterschiedlichen Druckaufbau-Charakteristiken entlang des
Stro¨mungspfades fu¨r unterschiedliche Zapfluftkonfigurationen werden jeweils zwei Betriebszusta¨nde
miteinander verglichen. Zum einen wird bei konstantem reduzierten Stufeneintrittsmassenstrom und
zum anderen bei konstantem reduzierten Diffusoreintrittsmasssenstrom ausgewertet. Fu¨r den konstan-
ten Stufeneintrittsmassenstrom wird BP 3 als Referenzbestriebspunkt bei nominaler Zapflufteinstel-
lung gewa¨hlt. Der in diesem Betriebspunkt entsprechende Diffusoreintrittsmassenstrom wird dann als
Referenz fu¨r die Auswertungen bei konstantem Diffusoreintrittsmassenstrom verwendet. Dies ist gra-
phisch in Abb. 6.18 dargestellt. Weiterhin werden im Folgenden fu¨nf verschiedene Zapfluftkonfigura-
tionen verwendet, welche schon bei den Druckverha¨ltnisverla¨ufen im vorherigen Unterkapitel aufge-
zeigt wurden.
In Abb. 6.19 sind die Umfangsverteilungen des statischen Druckes am Impelleraustritt verschiedener
Zapfluftkonfigurationen jeweils fu¨r konstanten reduzierten Stufen- als auch Diffusoreintrittsmassen-
strom dargestellt. Fu¨r konstanten Stufeneintrittsmassenstrom zeigt sich, dass die Schwankung u¨ber
den Umfang bei erho¨hter Zapfluft zunimmt. Gleichzeitig scheint das Druckmaximum auch etwas in
Richtung kleinerer Umfangswinkel verschoben zu sein. Beides ist gema¨ß der in 5.3 aufgezeigten Ten-
denzen fu¨r unterschiedliche Betriebszusta¨nde plausibel. Bei gleichem Stufeneintrittsmassenstrom ist
der Diffusormassenstrom im Falle nominaler Zapfluft geringer als bei ausgeschalteter Zapfluft. Daher
ist die Zustro¨mung des Diffusors im Falle nominaler Zapfluft flacher und weist somit einen leicht ver-
setzten Staupunkt als auch eine ho¨here Diffusion auf. Beides ist anhand der Verschiebung des Druck-
maximums und der ho¨heren Amplitude erkennbar. Bei konstantem Diffusoreintrittsmassenstrom zei-
gen sich jedoch ebenfalls Unterschiede im Umfangsdruckverlauf. Zwar ist hier eine Verschiebung des
Druckmaximums fu¨r die Konfigurationen mit wenig oder ohne Zapfluft erkennbar, allerdings bleibt die
Umfangsschwankung dieser kleiner. Dies passt zu der ho¨heren Diffusion im Diffusoreintritt, welche in
Abb. 6.17 aufgezeigt wurde. Eine ho¨here Schwankung des Druckes in Umfangsrichtung resultiert aus
den bei ho¨herer Diffusion im halbbeschaufeltem Raum zunehmend radial orientierten Druck-Isolinien.
Anhand der sehr a¨hnlichen Verla¨ufe der Konfigurationen mit 0,6% Zapfluft zum Geha¨use und 0,5%
Zapfluft zur Nabe (jeweils bei abgeschalteter gegenu¨berliegender Zapfluft) zeigt sich, dass die Rich-
tung der Zapfluftentnahme keinen signifikanten Einfluss auf das Druckprofil hat.
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Abb. 6.18: Diffusoreintrittsmassenstrom in Abha¨ngigkeit des korrigierten Stufeneintrittsmassenstroms
fu¨r unterschiedliche Zapflufteinstellungen
Die Druckverla¨ufe entlang des Pipe-Diffusors fu¨r unterschiedliche Zapfluftkonfigurationen sind, je-
weils fu¨r konstanten Stufen- und Diffusoreintrittsmassenstrom, in Abb. 6.20 dargestellt. Wa¨hrend der
Graph auf der linken Seite global das Bild des Druck-Offsets aufgrund unterschiedlicher Diffusorein-
trittsmassenstro¨me und somit unterschiedlicher Zustro¨mwinkel zeigt, sind im Detail im Diffusorhals
Unterschiede im Kurvenverlauf zu sehen, welche nicht nur mit dem unterschiedlichen Drosselzustand
erkla¨rt werden ko¨nnen. Bei reduzierter Zapfluft verschiebt sich der Beginn des Druckabfalls am Dif-
fusorhals in Richtung stromauf. Im hinteren Teil des Diffusorhalses ist dann eine Besonderheit eines
kurzen Druckanstieges erkennbar. Die Ursachen dieser Pa¨nomene ko¨nnen anhand der vorliegenden
Messdaten nicht bestimmt werden. Die Druckverla¨ufe im Diffusorhals bei ausgeschalteter, oder gerin-
ger Zapfluft bleiben in der Darstellung u¨ber einen konstanten Diffusoreintrittsmassenstrom bestehen,
was im rechten Graph deutlich wird. Insgesamt liegen die fu¨nf Kurven hier aber enger beieinander. Im
Diffusoreintrittsbereich als auch im Diffusorkanal selbst ist der Druck bei nominaler Zapfluft allerdings
etwas erho¨ht.
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gen
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Abb. 6.21: Totaldruckkontur in den Ebenen 2P1 und 2P4 fu¨r unterschiedliche Zapflufteinstellungen
Abschließend sollen in Abb. 6.21 die Ebenen 2P1 und 2P4 hinsichtlich ihrer Totaldruckverteilung fu¨r
ein- und ausgeschaltete Zapfluft betrachtet werden. Die linken Plots zeigen die Totaldruckkontur der
jeweiligen Ebenen bei BP 3 unter nominaler Zapfluftentnahme. In der Mitte sind die Totaldruckkontu-
ren bei gleichem Stufeneintrittsmassenstrom und ausgeschalteter Zapfluft dargestellt. Auf der rechten
Seite werden dann erneut Totaldruckkonturen bei nominaler Zapfluft aufgezeigt, dies allerdings fu¨r
BP 1 fu¨r welchen der Diffusormassenstrom a¨hnlich dem bei BP 3 bei ausgeschalteter Zapfluft ist. In
Ebene 2P1 wird deutlich, dass die mittleren und rechten Konturbilder (BP3 ohne Zapfluft und BP1
mit Zapfluft), also die Fa¨lle etwa gleichen Diffusormassentroms, sich stark a¨hneln. In Ebene 2P1 kann
allerdings auch beobachtet werden, dass der geha¨useseitige Bereich kleineren Totaldrucks sich bei aus-
geschalteter Zapfluft deutlich vergro¨ßert. Somit wird die Kernstro¨mung etwas
”
zusammengedru¨ckt“
und verschiebt sich etwas in die Kanalmitte. Nabenseitig zeigen die Konturbilder keine deutlichen
Abweichungen, die Zapfluftentnahme ist hier absolut gesehen aber auch geringer als am Geha¨use.
In Ebene 2P4 ist auffa¨llig, dass die Inhomogenita¨t des Konturbildes bei BP 1 mit Zapfluft gro¨ßer
erscheint als bei BP 3 ohne Zapfluft. Druckseitig ist bei BP1 mit Zapfluft der minimale Totaldruck
geringer und geha¨use-saugseitig der maximale Totaldruck ho¨her als im Falle bei BP3 ohne Zapfluft.
Weiterhin liegt die Kernstro¨mung bei BP 3 ohne Zapfluft mehr saugseitig und wird nicht so stark zum
Diffusorgeha¨use abgelenkt wie bei BP 1.
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Abb. 6.22: Blockagen in den Traversierebenen 2P1
und 2P4 bei 100% Drehzahl fu¨r ver-
schiedene Clocking-Ausrichtungen
Dies spiegelt sich auch in den Blockagewer-
ten der jeweiligen Ebenen wieder, welche in
Abb. 6.22 dargestellt sind. In Ebene 2P1 ist
die Blockage bei ausgeschalteter Zapfluft leicht
erho¨ht, allerdings sind Unterschiede noch in-
nerhalb der Messunsicherheit, was zu den Be-
obachtungen in Abb. 6.17 passt. Die Blocka-
ge in der Ebene 2P4 weicht bei ausgeschal-
teter Zapfluft deutlich von der Blockage bei
nominaler Zapfluft ab. Der Unterschied liegt
bei etwa 2%. Die geringere Blockage im Fal-
le ausgeschalteter Zapfluft ko¨nnte auf eine
im Vergleich zur Konfiguration mit nominaler
Zapfluft vera¨nderte Wirbelintensita¨t im Diffu-
sorkanal zuru¨ckzufu¨hren sein. Dies passt auch
zu der mehr saugseitig liegenden Kernstro¨mung
in Ebene 2P4 fu¨r BP 3 ohne Zapfluft. Durch eine
geringere Wirbelintensita¨t wird die Kernstro¨mung weniger stark zum Diffusorgeha¨use abgelenkt.
121

7 Vergleich der COM-Stufe zu alternativen
Stufengeometrien
In diesem Kapitel soll die COM-Stufe mit ihrem eng gekoppelten Diffusor/Deswirler-System hinsicht-
lich Betriebsverhalten und Stufendurchstro¨mung mit drei Referenzstufen verglichen werden, welche
jeweils einen zum Diffusor entkoppelten Nachleitapparat aufweisen. Die drei Referenzstufen (TND,
SNG, TRU) wurden geometrisch in Kapitel 4.2.3 vorgestellt und repra¨sentieren eine bisher u¨bliche
Auslegungsphilosophie im hinteren Diffusorbereich mit relativ großem schaufellosen Raum zwischen
Pipe-Diffusor und Deswirler. Die Untersuchungen in diesem Kapitel dienen somit der Aplizierbarkeit
von Verdichterstufen mit eng gekoppelten Deswirlern auf reale Triebwerksanwendungen. Im Vorder-
grund der Untersuchungen stehen daher der Vergleich von Kennfeldbreite und integraler Stufenperfor-
mance. Beobachtete Unterschiede werden folgend mit Hilfe von Detailmessungen na¨her analysiert und
ggf. erkla¨rt.
7.1 Stufenkennfelder
Abb. 7.1 zeigt die Kennfelder aller vier Stufen hinsichtlich Druckverha¨ltnis u¨ber korrigiertem Mas-
senstrom in drei Drehzahllinien und Pumpgrenze (links oben). Weiterhin werden fu¨r 95% Drehzahl
das Stufendruckverha¨ltnis (rechts oben), der isentrope Wirkungsgrad (links unten) als auch das To-
taltemperaturverha¨ltnis (rechts unten) aufgezeigt. Im Gegensatz zu Kennfeldabbildungen in den vor-
angegangenen zwei Kapiteln werden die Drehzahllinien des Druckverha¨ltnisses hier durchga¨ngig von
der Schluck- zur Pumpgrenze dargestellt und beinhalten nahe der Pumpgrenze somit Messungen bei
leicht unterschiedlicher Rotorposition und somit unterschiedlichem Schaufelspitzenspalt und unter-
schiedlicher Laufrad/Diffusor-Ausrichtung. Die jeweilige Rotorausrichtung zur Pumpgrenze hin ist
allerdings fu¨r alle vier Konfigurationen gleich. ¨Uber alle drei Drehzahlen sind die Unterschiede des
Stufendruckaufbaus der unterschiedlichen Stufen zueinander etwa gleich. Ho¨chste Druckverha¨ltnisse
u¨ber alle Drehzahllinien erreicht die SNG-Stufe mit entkoppeltem enreihigen Deswirler. Einen ge-
ringfu¨gig kleineren Druckaufbau erreichen die TND- und COM-Stufe. Die TRU-Stufe zeigt dagegen
einen deutlich reduzierten Stufendruckaufbau, welcher im Durchschnitt etwa 1% unter den Werten
der SNG-Stufe liegt. In der Schluckgrenze weisen SNG, TND und COM etwa gleiche Massenstro¨me
auf, wa¨hrend der Sperrgrenzmassenstrom fu¨r TRU geringfu¨gig kleiner ist. Fu¨r die Pumpgrenze ver-
halten sich die Tendenzen gegensa¨tzlich. Hier liegen die Stabilita¨tsgrenzen fu¨r SNG, TND und TRU
anna¨hernd aufeinander, wa¨hrend COM die Pumpgrenze fru¨her bei ho¨herem Massenstrom erreicht.
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Abb. 7.1: Stufenkennfelder mit Pumpgrenze sowie 95% Drehzahllinien fu¨r Druckverha¨ltnis, Wir-
kungsgrad und Temperaturverha¨ltnis aller untersuchten Verdichterstufen
Die Verla¨ufe des Stufendruckverha¨ltnis sind im Detail fu¨r 95% Drehzahl ersichtlich. Fu¨r SNG und
TND a¨hneln sich die Drehzahllinien sehr stark und weisen einzig einen leichten Versatz im Druck-
verha¨ltnis auf. Fu¨r COM sind als Referenz die Drehzahllinien der drei Clocking-Ausrichtungen DSA,
NOM und SSA aufgetragen. Im Vergleich zu TND weist COM fu¨r alle Clocking-Ausrichtungen bei
ho¨herem Durchsatz einen kleineren Stufendruckaufbau auf. Hin zu kleineren Durchsa¨tzen bei sta¨rkerer
Androsselung na¨hert sich das Druckverha¨ltnis dem von TND allerdings an. Ausgehend vom Durch-
satz bei bestem Wirkungsgrad verringert sich der Pumpgrenzabstand bei COM NOM um etwa 20%
nach der Definition in Gl. 2.25. Die reine Verschiebung des Pumpgrenzmassenstroms bezogen auf
den Bestpunktmassenstrom von COM verglichen zu TND liegt bei 2,4%. Im Falle der druckseitigen
Deswirlerausrichtung (COM DSA) na¨hert sich die Pumpgrenze der COM-Stufe den Pumpgrenzen der
Referenzstufen an. Der verbleibende Unterschied liegt innerhalb der Messunsicherheit der Pumpgrenz-
lage.
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Die SNG-Stufe zeigt den ho¨chsten Wirkungsgrad, gefolgt von COM in den Ausrichtungen NOM
und SSA und TND. Diese vier Wirkungsgradlinien bei 95% Drehzahl liegen allerdings sehr nah
beieinander und innerhalb der Messunsicherheit. Die DSA-Ausrichtung der COM-Stufe zeigt einen
etwas geringeren Wirkungsgrad wa¨hrend TRU einen deutlich geringeren Wirkungsgrad von etwa
-1,2%-Punkten verglichen mit COM NOM aufweist. Die Lage des Wirkungsgradmaximums liegt
fu¨r alle Stufen bei etwa gleichem korrigierten Stufeneintrittsmassenstrom. Das Totaltemperatur-
verha¨ltnis, welches den Arbeitseintrag des Laufrades beschreibt, ist fu¨r die drei Referenzstufen iden-
tisch. Die COM-Stufe weist dagegen fu¨r alle drei Ausrichtungen etwas kleinere Werte auf, wobei
die Unterschiede nahe an der Messunsicherheit des Temperaturverha¨ltnisses liegen. Somit scheint
der Arbeitseintrag der COM-Stufe etwas geringer als bei den Referenzstufen. Weiterhin ist erkenn-
bar, dass die Steigung der Kurve des Temperaturverha¨ltnisses fu¨r die COM-Stufe verglichen mit
den Referenzstufen etwas ho¨her ist. Die Steigung des Verlaufes des Temperaturverha¨ltnisses u¨ber
dem Massenstrom ist gema¨ß Abb. 2.4 eine Funktion des relativen Abstro¨mwinkels β2 des Lauf-
rades. Eine steilere Arbeitslinie korrespondiert demnach mit einem erho¨hten Abstro¨mwinkel β2.
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Integrale Werte des relativen Abstro¨mwinkels
wurden mit Hilfe der Funktionalita¨t β2 =
f (Ψ,Φ, u1, u2, cu1) aus Kennfeldmessungen
der gegebenen Stufen errechnet. Abb. 7.2 zeigt
die Verla¨ufe der integral berechneten Relativab-
stro¨mwinkel β2 fu¨r COM NOM und TND. Ins-
gesamt zeigen beide Verla¨ufe verglichen mit
dem relativen Metallabstro¨mwinkel β2,M =
114.6◦ erho¨hte Abstro¨mwinkel auf, was der
stets in Radialverdichtern vorliegenden Minder-
leistung durch cu,2,th < cu,2 geschuldet ist
(siehe Kapitel 2.1). Mit abnehmendem Durch-
satz sinkt allerdings die Minderleistung wo-
mit der relative Abstro¨mwinkel sinkt und sich
dem Metallwinkel anna¨hert. Entlang der gesam-
ten Drehzahllinie zeigt die COM-Stufe erho¨hte
Werte des Abstro¨mwinkels von 0, 5◦ bis 1◦ auf,
was wiederum die ho¨here Steigung des Total-
temperaturverha¨ltnisses von COM in Abb. 7.1
widerspiegelt.
Obwohl fu¨r COM und TND sowohl Laufrad als auch die Diffusoreintrittsgeometrie gleich sind, scheint
sich die Laufradcharakteristik leicht zu unterscheiden. Dies kann entsprechend nur durch einen Einfluss
der unterschiedlichen Geometrien im hinteren Teil des Diffusionssystems hervorgerufen werden.
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7.2 Komponentenkennfelder
Im Folgenden sollen die einzelnen Stufenkomponenten der verschiedenen Stufenkonfigurationen mit-
einander verglichen werden. Dazu sind in Abb. 7.3 die jeweiligen Druckverha¨ltnisse des Laufrades, des
Diffusoreintritts, des Diffusorkanals mit und ohne schaufellosen Diffusor sowie des Deswirlers abge-
bildet. Die jeweiligen Bilanzierungsebenen sind ebenfalls eingezeichnet (1=Eintritt, 2=Austritt). Alle
Kurven stellen 95%-Drehzahllinien dar und laufen von tiefer Schluckgrenze bis zum letzten stabilen
Betriebspunkt vor Erreichen der Pumpgrenze.
Die Verla¨ufe des Druckverha¨ltnisses u¨ber das Laufrad zeigen einen klaren Versatz zwischen COM
und den drei Referenzstufen. Wa¨hrend die Kurven fu¨r SNG, TND und TRU anna¨hernd aufeinander
und innerhalb der Messunsicherheit liegen, zeigt COM einen erho¨hten Druckaufbau von etwa 1%
u¨ber den gesamten Betriebsbereich. Auffa¨llig ist, dass der erho¨hte Druckaufbau des Impellers auch in
der Schluckgrenze vorliegt. Da die Verdichterstufe im Diffusorhals sperrt, du¨rfte nach einfacher 1-D-
Theorie kein Informationsaustausch vom stromab liegenden Diffusionssystem zum Laufrad auftreten.
Das Laufrad und der Diffusoreintritt wiederum sind fu¨r alle Stufen geometrisch identisch und auch die
Lage der Schluckgrenze ist zumindest fu¨r SNG, TND und COM gleich. Da in der Schluckgrenze al-
lerdings nur der Kernstro¨mungsbereich sperrt, ko¨nnten Informationen von hinten nach vorne durchaus
mittels unterschiedlicher Grenzschichtdicke oder unterschiedlicher Auspra¨gung von Totwassergebie-
ten u¨bertragen werden.
Auch die Verla¨ufe des Druckverha¨ltnisses u¨ber den Diffusoreintritt zeigen einen Versatz zwischen
COM und den Referenzstufen. Die COM-Stufe weist hierbei eine deutlich ho¨here Diffusion im Ver-
gleich zu den Referenzstufen auf. Dies ist in Hinblick auf den leicht erho¨hten relativen Laufra-
dabstro¨mwinkel erstaunlich, da eine ho¨here Diffusion im Diffusoreintritt in der Regel auf eine fla-
chere Stro¨mung im Absolutsystem (α2) zuru¨ckzufu¨hren ist. Die flachere Zustro¨mung ko¨nnte bei
gro¨ßerem relativen Laufradabstro¨mungswinkel β2 allerdings auch auf eine aufgrund des erho¨hten
Impellerdruckaufbaus reduzierte Meridionalgeschwindigkeit c2,m zuru¨ckzufu¨hren sein. Desweiteren
kann eine erho¨hte Diffusion im Diffusoreintritt auch auf eine verminderte Blockage im Diffusorhals
zuru¨ckgefu¨hrt werden. Dies wird an spa¨terer Stelle untersucht. Auch fu¨r den Diffusorhals zeigt sich
ein unterschiedliches Verhalten im Druckaufbau in der Schluckgrenze. Desweiteren sind Unterschiede
im Kurvenverlauf zur Pumpgrenze hin sichtbar. Wa¨hrend das Druckverha¨ltnis fu¨r COM kurz vor Er-
reichen der Pumpgrenze stagniert zeigen die Referenzstufen zur Pumpgrenze hin eine fast konstante
negative Steigung. Dies ist bemerkenswert, da fu¨r jede der untersuchten Stufen davon auszugehen ist,
dass der Pumpvorgang im Diffusoreintritt durch ein Zusammenbrechen der hier anliegenden Stro¨mung
ausgelo¨st wird. Ein negativer Gradient des Druckverha¨ltnisses weist gema¨ß Kapitel 2.3.2 stets einen
stabilen Betriebsbereich aus. Allerdings ist zu beachten, dass zur Bilanzierung an der Austrittsseite
einzig geha¨useseitige Wanddruckbohrungen verwendet wurden, wobei die statische Druckverteilung
in diesem Bereich noch stark dreidimensional ist.
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¨Uber den Diffusorkanal (Pipe) kehren sich die Tendenzen in den Verla¨ufen des Druckverha¨ltnisses dann
um. Hier zeigen sich fu¨r COM kleinere Druckverha¨ltnisse als fu¨r die Referenzstufen. Dies ist auf die
erho¨hte Diffusion bei COM im Diffusoreintritt zuru¨ckzufu¨hren, welche in einen kleineren dynamischen
Druck im Diffusorhals resultiert. Der noch erho¨hte dynamische Anteil des Druckes der Referenzstufen
fu¨hrt zu einer ho¨heren Druckru¨ckgewinnung in der Pipe. Bei den Referenzstufen ist erkennbar, dass
der Anteil des schaufellosen Diffusors am Druckverha¨ltnis gegenu¨ber der Pipe sehr gering ist, obwohl
der schaufellose Diffusoranteil in seiner radialen Ausstreckung a¨hnlich groß ist wie der beschaufelte
Anteil. Da der Pipe-Diffusor selbst aber schon den Großteil der Druckru¨ckgewinnung bewerkstelligt,
liegen am Eintritt in den schaufellosen Diffusor bei Machzahlen von etwa Ma ≈ 0, 4 nur noch kleine
dynamische Dru¨cke vor. Gleichfalls ist, wie in Kapitel 2.2 aufgezeigt, die Druckru¨ckgewinnung in
einem schaufellosen Diffusor deutlich kleiner als in einem beschaufelten Diffusor.
Die Verla¨ufe des Druckverha¨ltnisses u¨ber den Deswirler zeigen fu¨r die Stufen SNG, TND und COM
mit jeweils dreidimensional ausgelegten ein- bzw. zweireihigen Beschaufelungen deutlich ho¨here Wer-
te als fu¨r TRU mit der einfachen prismatischen Beschaufelung. Auffa¨llig ist allerdings, dass das Druck-
verha¨ltnis bei der TRU-Stufe hin zu kleinerem Durchfluss deutlich schwa¨cher sinkt als bei SNG, TND
und COM. Diese Eigenschaft fu¨hrt dazu, dass der Wirkungsgrad bei TRU nach dem Stufenbestpunkt
weniger stark absinkt als bei SNG, TND und COM (siehe Abb. 7.1).
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Abb. 7.4: Anteiliger statischer Druckaufbau der Stufenkomponenten fu¨r alle Stufen bei BP 3.
Balkengro¨ße: absoluter statischer Druckaufbau, normiert mit maximalem Wert fu¨r SNG.
Prozentzahlen: jeweiliger Anteil der Komponente am Druckaufbau dieser Stufe.
Fu¨r den Betriebspunkt BP 3 bei 100% Drehzahl wird in Abb. 7.4 abschließend der anteilige Druck-
aufbau der jeweiligen Komponenten fu¨r jede Stufe aufgezeigt. Die La¨nge der Balken repra¨sentiert den
absoluten statischen Druckaufbau (normiert auf den maximalen Stufenaustrittsdruck bei SNG), die
eingetragenen prozentualen Werte geben den jeweiligen Anteil am statischen Stufendruckaufbau der
jeweiligen Stufe an.
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Es wird deutlich, dass der erho¨hte Druckaufbau u¨ber das Laufrad fu¨r COM nur einen sehr kleinen Teil
des gesamten Druckaufbaus ausmacht. Die erho¨hte Diffusion im Diffusoreintritt dagegen wirkt sich
massiv auf den anteiligen und absoluten Druckaufbau dieser Komponente aus. Insgesamt ist ersichtlich,
dass die COM-Stufe am Austritt des Pipe-Diffusors schon auf gleichem Druckniveau liegt, wie die
Referenzstufen am Austritt des schaufellosen Diffusors, welcher auf einem signifikant ho¨herem Radius
liegt. Der deutlich reduzierte Stufendruckaufbau der TRU-Stufe kann eindeutig auf einen reduzierten
Druckaufbau im Deswirler zuru¨ckgefu¨hrt werden. Die 3D-ausgelegten Deswirler von SNG, TND und
COM weisen im absoluten Druckaufbau sehr a¨hnliche Werte auf.
7.3 Laufrad
Aufgrund der geringen Anzahl und der zum Teil unterschiedlichen Lagen von Messpositio-
nen am Laufradgeha¨use in meridionaler Richtung wird hier auf ein Vergleich der Laufrad-
Druckaufbauverla¨ufe verzichtet. In Abb. 7.5 sind dafu¨r die geha¨useseitigen Umfangsverla¨ufe des stati-
schen Druckes am Laufradaustritt fu¨r COM und die drei Referenzstufen dargestellt. Die Verla¨ufe sind
jeweils fu¨r drei verschiedene Betriebszusta¨nde aufgezeigt. Rechts oben ist nochmals die Positionie-
rung der Messstellen angegeben. Die Betriebspunkte der in den drei Graphen verlaufenden Kurven
sind ebenfalls in den 95%-Drehzahllinien im kleinen Graphen rechts oben eingezeichnet. Wa¨hrend die
jeweiligen Druckverla¨ufe im Bestpunkt bei genau gleichem reduzierten Stufeneintrittsmassenstrom
gewa¨hlt sind, repra¨sentieren die Kurven nahe der Pumpgrenze jeweils den letzten stabilen Betrieb-
spunkt und liegen daher bei leicht unterschiedlichen Durchsa¨tzen. In der Schluckgrenze entsprechen
die unterschiedlichen Verla¨ufe Betriebszusta¨nden die im Bereich etwa gleichen Druckverha¨ltnisses
liegen. Die Drosselklappenstellung, und damit die Anlagencharakteristik ist hier fu¨r jede Stufe leicht
unterschiedlich. Um eine anschaulichere Darstellung der Druckverla¨ufe zu erhalten, wurden Messun-
gen in den Punkten 2 und 4 jeweils nochmals eine Teilung nach bzw. vor der eigentlichen Messstelle
aufgetragen.
Wa¨hrend die drei Referenzstufen u¨ber den gesamten Betriebsbereich sehr a¨hnliche Druckverla¨ufe auf-
weisen, zeigt die COM-Stufe u¨ber den gesamten Betriebsbereich deutliche Unterschiede. Zwar liegt
das Druckmaximum bei allen drei Betriebszusta¨nden in etwa auf der Umfangsposition, auf welcher es
auch bei den Referenzstufen liegt, jedoch ist der statische Druckwert in diesem Bereich stets erho¨ht.
Im Bereich des Druckminimums dagegen ist die Tendenz genau entgegengesetzt. Hier a¨hneln sich
die Druckwerte, die Umfangsposition ist allerdings unterschiedlich. Fu¨r COM scheint sich das Druck-
minimum u¨ber den Betriebsbereich nur geringfu¨gig zu verschieben, wa¨hrend es sich bei den Refe-
renzstufen bei sta¨rkerer Androsselung merklich in entgegengesetzte Rotationsrichtung bewegt. Das
erho¨hte Druckmaximum, und somit auch die erho¨hte Amplitude der Druckverteilung kann generell
der erho¨hten Diffusion zugeschrieben werden. Durch die sta¨rker radial ausgerichteten und na¨her bei-
sammen liegenden Druckisolinien entstehen im Laufradaustrittsbereich gro¨ßere Druckgradienten in
Umfangsrichtung. Der (zeitgemittelte) Anstro¨mwinkel nahe der Diffusorvorderkante scheint allerdings
fu¨r alle Stufen aufgrund der gleichen Position des Druckmaximums recht a¨hnlich zu sein. Im Bereich
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des Druckminimums, welches eher von der Kernstro¨mung am Kanaleintritt dominiert wird, ko¨nnte der
Versatz der Umfangsposition zwischen COM und den Referenzstufen jedoch auf eine leicht vera¨nderte
(zeitgemittelte) Zustro¨mrichtung zum Diffusor deuten.
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7.4 Diffusionssystem
Fu¨r 95% Drehzahl sind in Abb. 7.6 in den beiden oberen Diagrammen die geha¨useseitigen eindimensio-
nalen Druckverla¨ufe u¨ber den Pipe-Diffusor fu¨r COM und TND dargestellt. Die farblichen Unterschei-
dungen geben unterschiedliche Betriebszusta¨nde von der Schluckgrenze (dunkelblau) zur Pumpgrenze
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(rot) an. Die TND-Stufe wurde hier exemplarisch gewa¨hlt, da sich das Druckaufbauverhalten im Dif-
fusor fu¨r alle drei Referenzstufen stark a¨hnelt. Im Vergleich zur COM-Stufe sind einige signifikante
Unterschiede erkennbar. Im Diffusoreintritt bis zum Diffusorhals ist der Druckaufbau bei TND deutlich
geringer als bei COM. Ebenfalls verha¨lt sich der Druckverlauf u¨ber den Hals selber unterschiedlich.
Hier ist im Falle der COM-Stufe fu¨r alle Betriebszusta¨nde ein Druckabfall erkennbar, welcher mit zu-
nehmender Androsselung kleiner wird. Im Gegensatz dazu weist die TND-Stufe ab dem Verlassen der
Schluckgrenze u¨ber den Diffusorhals stets einen zum Teil sehr starken Druckaufbau auf. Auf den ers-
ten Blick scheint es, dass die Druckcharakteristiken zwischen den Stufen im Diffusoreintritt la¨ngs der
Diffusorkoordinate DK um etwa die La¨nge des Diffusorhalses verschoben sind. Da die Absta¨nde der
Messpunkte bei TND allerdings ebenfalls in dieser Gro¨ßenordnung liegen, ko¨nnte dieser Versatz auch
deutlich kleiner sein. Allerdings kann die Druckverteilung in diesem Bereich des Diffusors nicht als
eindimensional angesehen werden, weshalb eine klare Deutung der unterschiedlichen Verla¨ufe anhand
der vorliegenden Daten schwierig ist. Eindeutig ist allerdings eine deutliche Vera¨nderung der Druck-
verteilung zwischen den beiden Stufen, basierend auf Messungen an z.T. gleicher Position, welche
durch einen Unterschied des allgemeinen Stro¨mungsfeldes hervorgerufen sein muss.
Der linke untere Graph in Abb. 7.6 zeigt erneut geha¨useseitige Diffusordruckverla¨ufe, diesmal aller-
dings fu¨r alle vier Stufen und nur fu¨r drei Betriebspunkte in der Schluckgrenze. Die jeweiligen Be-
triebszusta¨nde entsprechen sich hinsichtlich Druckverha¨ltnis oder Drosselklappenstellung nicht genau,
dies ist fu¨r die weitere Diskussion allerdings auch nicht relevant. Wie schon in Abb. 5.10 aufgezeigt,
ist sowohl die Beschleunigung auf ¨Uberschall durch die starke Druckabsenkung als auch der im Dif-
fusorkanal stehende Stoß durch den wieder ansteigenden Druck fu¨r alle Stufen erkennbar. Ebenfalls
kann beobachtet werden, dass die Druckverla¨ufe der drei Referenzstufen stromauf des Stoßes genau
aufeinander liegen, wa¨hrend der Druckverlauf der COM-Stufe einen etwas vera¨nderten Verlauf auf-
weist. Sta¨rkeres Androsseln, welches den Stoß in Richtung Diffusorhals wandern la¨sst, hat jeweils
keine Auswirkung auf die stromauf liegende Druckverteilung.
Die untschiedlichen Druckverla¨ufe zwischen COM und den Referenzstufen lassen vermuten, dass das
vera¨nderte hintere Diffusorsystem von COM dem Diffusor vom Eintritt an eine vera¨nderte Grenz-
schichtentwicklung aufpra¨gt. Nur u¨ber die permanent im Unterschall liegenden Grenzschichten kann
sich eine stromab aufgepra¨gte Sto¨rung (in diesem Fall eine deutlich unterschiedliche Beeinflussung
der Stro¨mung durch den eng gekoppelten Deswirler) in der Schluckgrenze im vorderen Diffusorbe-
reich bemerkbar machen. Der unterschiedliche Verlauf der Druckverteilung ist im Detail schwierig zu
deuten. Wa¨hrend bei COM der Druckabfall vor dem Diffusorhals weniger stark ist, sinkt der Druck
hinter dem Diffusorhals deutlich sta¨rker ab. Gema¨ß eines typischen Druckverlaufes einer Lavaldu¨se
liegt der kritische Zustand, also Ma = 1, im Bereich des gro¨ßten Druckgradienten vor, welcher wie-
derum am engsten effektiven Querschnitt vorliegt. Dieser scheint fu¨r alle Konfigurationen relativ mit-
tig im Diffusorhals zu liegen. Auch wenn der Diffusorhals geometrisch u¨ber eine gewisse La¨nge eine
konstante Fla¨che aufweist, wird sich entsprechend Seitenwand- und Schaufelgrenzschicht sowie Stau-
punktcharakteristik eine Fla¨che effektiven kleinsten Querschnitts ergeben, welche aber nicht zwingend
orthogonal zur Diffusorkoordinate liegt und eben ist. Da die Steigung der Druckverla¨ufe in diesem Be-
reich zwischen COM und den Referenzstufen unterschiedlich ist, ist zu vermuten, dass sich ebenfalls
131
7 Vergleich der COM-Stufe zu alternativen Stufengeometrien
die Grenzschichten in diesem Bereich unterschiedlich entwickeln. Dabei la¨sst die gro¨ßere Steigung des
Druckverlaufes fu¨r COM auch auf einen ho¨heren Gradienten im effektiven Fla¨chenverlauf schließen.
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Abb. 7.6: Druckaufbau u¨ber den Pipe-Diffusor bei 95% Drehzahl von Schluck- zu Pumpgrenze.
Obere Graphen: blau=Schluckgrenze, rot=Pumpgrenze
Abb. 7.7 zeigt die Totaldruckkonturen in Ebene 2P1 kurz vor dem Diffusorhals fu¨r COM und SNG. In
diesem Fall steht SNG repra¨sentativ fu¨r die drei Referenzstufen. Die beiden oberen Konturplots zeigen
die Totaldruckverteilung bei BP 1, wohingegen die unteren Abbildungen die Totaldruckkonturen fu¨r
BP 3 darstellen. Einige Unterschiede zwischen den beiden Stufen, welche in dieser Ebene noch eine
gleiche Geometrie aufweisen, sind erkennbar. Wa¨hrend die COM-Stufe ein Gebiet maximalen Total-
drucks druck-, bzw. eintrittsseitig aufweist, zeigt die Totaldruckverteilung bei SNG zwei Maxima auf,
eines ebenfalls in Richtung Druck- bzw. Eintrittsseite und ein weiteres in Kanalmitte. Ebenfalls ist bei
SNG geha¨useseitig ein gro¨ßeres Gebiet kleineren Totaldruckes erkennbar. Auch an der Nabe reicht
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druckseitig ein Gebiet kleinen Totaldruckes bei SNG weiter in den Kanal hinein. Fu¨r beide Stufen ist
die Entnahme von Zapfluft geha¨use- und nabenseitig allerdings gleich. Von BP 1 zu BP 3 werden die
Gebiete kleinen Totaldruckes bei beiden Stufen etwas kleiner, was der Abnahme der Wirbelintensita¨t
der beiden gegenla¨ufigen Wirbelpaare im Diffusoreintritt geschuldet ist. Die im Falle der COM-Stufe
beobachtete Verschiebung der Kernstro¨mung in Richtung Kanalmitte ist bei SNG jedoch nicht erkenn-
bar. Insgesamt erscheint die Homogenita¨t der Totaldruckverteilung fu¨r beide Betriebspunkte bei der
COM-Stufe ho¨her. Das besta¨tigen auch die aus den Totaldruckverteilungen berechneten Blockagewer-
te, welche in Abb. 7.8 fu¨r 100% Drehzahl dargestellt sind und nach Gl. 2.13 berechnet wurden.
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Abb. 7.7: Totaldruckkontur in der Ebene 2P1 bei BP 1 und BP 3 fu¨r COM und SNG
¨Uber den gesamten Betriebsbereich weist die COM-Stufe im Vergleich zu TND und SNG reduzier-
te Blockagewerte im Bereich des Diffusoreintritts von 1,5-2% auf. Wa¨hrend die Kurven von TND
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und SNG zueinenader Abweichungen innerhalb der Messunsicherheit aufweisen, zeigt die TRU-Stufe
nochmals leicht erho¨hte Blockagewerte. Diese Tendenzen zwischen den vier Stufen entspricht den
Tendenzen der jeweiligen Diffusion im Diffusoreintritt, wie in Abb. 7.3 und Abb. 7.4 aufgezeigt. Je
niedriger die Versperrung im Diffusorhals ist, desto ho¨her ist der Druckaufbau im Diffusoreintritt.
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Abb. 7.8: Blockagen in der Traversierebene 2P1 bei
100% Drehzahl fu¨r alle Stufen
Generell muss dies der zuvor aufgestell-
ten These einer ebenfalls flacheren Diffusor-
Zustro¨mung im Falle der COM-Stufe aber nicht
entgegen stehen.
Im Bereich der Messebene 2P4 im hinteren
Diffusorbereich stehen bei den Referenzstu-
fen keine entsprechende Traversierebene zur
Verfu¨gung. Fu¨r die TRU-Stufe fu¨hrte Kunte
(2013) allerdings Sondentraversierungen ent-
lang des Austrittsradius des Pipe-Diffusors
durch. Die hierbei gemessene Totaldruckvertei-
lung beim Bestpunkt wird in Abb. 7.9 mit der
Totaldruckverteilung von COM in Ebene 2P4
verglichen. Die Werte des Totaldruckes wurden
auf den maximalen Wert der jeweiligen Vertei-
lung normiert. Wie fu¨r COM liegt auch bei TRU
die Kernstro¨mung im saug- und geha¨useseitigen
Bereich der Pipe, wobei druckseitig etwas zur
Nabe hin verschoben ein ausgepra¨gtes Minimum im Totaldruck vorliegt. Die Kernstro¨mung bei COM
scheint jedoch etwas sta¨rker hin zum Geha¨use orientiert, was auf sta¨rkere Sekunda¨rstro¨mungen, bzw.
eine ho¨here Wirbelintensita¨t im Diffusorkanal bei COM hinweist. Eine erho¨hte Wirbelintensita¨t im
Diffusorkanal wa¨re mit einer erho¨hten Wirbelintensita¨t im Diffusoreintritt verbunden. Dies wiederum
steht in Einklang mit der zuvor aufgezeigten reduzierten Blockage der COM-Stufe im Diffusorein-
tritt.
Zur Diskussion der Diffusordurchstro¨mung ist in Abb. 7.10 abschließend nochmals der Druckauf-
bau aller vier Stufen u¨ber das gesamte Diffusionssystem dargestellt. Die Druckverla¨ufe sind u¨ber die
Diffusorkoordinate DK aufgetragen, welche entlang des Diffusionssystems stets in die Richtung des
Metall-Stro¨mungspfades zeigt. Vom Impelleraustritt ist der starke Druckaufbau bis zum Diffusorhals
mit den zuvor diskutierten Untschieden der jeweiligen Kurven erkennbar. Im weiteren Verlauf des Dif-
fusorkanals gleichen sich die Kurven des Druckaufbaus in ihrer Form wieder an, wobei die Stro¨mung
in der COM-Stufe den Diffusorkanal auf ho¨chstem Druckniveau verla¨sst. Die Positionen des jewei-
ligen Stufenaustritts weisen fu¨r COM eine reduzierte La¨nge des Stro¨mungspfades von 20-25% aus.
Da ein signifikanter Druckaufbau bei COM und TND jeweils nur u¨ber die erste Deswirlerreihe vor-
liegt, erreicht die COM-Stufe den ungefa¨hren Stufenaustrittsdruck auch etwa auf 20-25% ku¨rzerer
Stro¨mungspfadla¨nge als die Referenzstufen.
134
7.4 Diffusionssystem
                            : 0.87 0.9 0.93 0.96 0.99pt,norm [-]
Saugseite
Saugseite
DruckseiteDruckseite
NabeNabe Geha¨useGeha¨use
TRU - Bestpunkt 100% - Abdrehradius COM - Bestpunkt 100% - Ebene 2P4
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Die COM-Stufe erreicht gema¨ß Abb. 7.1 im Wirkungsgrad etwa gleiche Werte wie die Vergleichs-
stufen TND und SNG. Daher scheinen sich aufgrund des schnelleren Druckaufbaus bei COM zwei
unterschiedliche Verlustquellen bei COM und TND/SNG zu kompensieren. Der Druckaufbau auf
einen a¨hnlichen Enddruck bei verku¨rztem Stro¨mungsweg und somit integral kleineren Geschwindig-
keiten wird bei der COM-Stufe im Vergleich zu TND und SNG eine verminderte Reibung an den
Seitenwa¨nden zur Folge haben. Durch die deutlich la¨ngeren Schaufeln der COM-Stufe entsteht dage-
gen im Deswirler eine gro¨ßere benetzte Schaufelfla¨che, was den Reibungsverlust hier im Vergleich zu
TND/SNG steigen la¨sst.
7.5 Stufenaustritt
Im Folgenden soll abschließend der Stro¨mungszustand der vier Stufen am Stufenaustritt verglichen
werden. Dazu sind in Abb. 7.11 die naben-, mitten- und geha¨useseitigen Totaldruckverla¨ufe in Um-
fangsrichtung aller Stufen fu¨r BP 3 dargestellt. In den jeweiligen Piktogrammen sind zusa¨tzlich die
Umfangspositionen der Messrechen aufgezeigt. ¨Ahnlich wie bei COM, zeigt TND in der Austritt-
sebene u¨ber den Umfang Gebiete hohen und niedrigen Totaldrucks, allerdings mit etwas geringeren
maximalen Unterschieden. Die Unterschiede u¨ber die Kanalho¨he sind bei TND relativ konstant u¨ber
den gesamten Umfang. Die SNG-Stufe zeigt in den Messwerten in Umfangsrichtung eine deutlich
geringere Abweichung im Totaldruck, allerdings im Mittel etwas ho¨here Unterschiede u¨ber die Ka-
nalho¨he. Nabenseitig ist hier der Totaldruck deutlich geringer als kanalmittig oder am Geha¨use. Insge-
samt decken die drei Rechen allerdings nur etwa ein Drittel der Deswirlerperiode relativ zum Diffusor
ab. Ebenfalls decken auch die Austrittsrechen bei TRU nur etwa ein Drittel einer Diffusorteilung ab.
¨Uber diesen relativ kleinen Umfangsbereich variieren die Totaldru¨cke allerdings recht stark. ¨Uber die
Kanalho¨he kann keine klare Tendenz beobachtet werden.
Um die Homogenita¨t des Austrittsprofils bewerten zu ko¨nnen und die verbleibende kinetische Energie
der Stro¨mung zu quantifizieren, sind in Abb. 7.12 Machzahlverla¨ufe der Stufenaustritte der vier Stufen
aufgezeigt. Diese wurden mit Hilfe der Totaldruckmessungen der Austrittsrechen sowie interpolier-
ten statischen Dru¨cke an den jeweiligen Rechenpositionen aus statischen Druckmessungen an Nabe,
Geha¨use und den hinteren Schaufelbla¨ttern berechnet. Die Verla¨ufe folgen grob den Verla¨ufen des
Totaldruckes. Die mittleren Machzahl-Niveaus von SNG und TRU sind allerdings etwas geringer, als
die von COM und TND. Fu¨r TND liegen im Bereich der erho¨hten Totaldru¨cke Machzahlen zwischen
0,15 und 0,2 vor, wa¨hrend die COM-Stufe im Bereich des ho¨chsten Totaldruckes geha¨useseitig sogar
Machzahlen u¨ber 0,2 aufweist. Somit liegen SNG und TRU deutlich na¨her an der Zielmachzahl von
Ma = 0, 1.
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Abb. 7.11: Totaldruckprofile am Stufenaustritt fu¨r alle Stufen bei BP 3
Da SNG und TRU sich im Stufendruckaufbau allerdings auch am sta¨rksten unterscheiden, kann so-
mit aufgezeigt werden, dass der reduzierte Druckaufbau bei TRU nicht durch eine unzureichen-
de Verzo¨gerung der Stro¨mung bis zum Stufenende, sondern durch erho¨hte Verluste entlang des
Stro¨mungspfades hervorgerufen wird. Demgegenu¨ber weisen COM und TND durch den erho¨hten dy-
namischen Druck am Austritt noch ein ho¨heres Potenial an Druckru¨ckgewinnung auf. Geht man da-
von aus, dass die Kernstro¨mung bei COM eine mittlere Machzahl von Ma = 0, 2 und bei TND von
Ma = 0, 15 aufweist, so wu¨rden bei weiterer isenroper Verzo¨gerung auf Ma = 0, 1 bei COM eine
Steigerung des Stufendruckaufbaus um ca. 2% und bei TND um ca. 0,9% mo¨glich sein. Dies entspricht
einem Potential der Wirkungsgradsteigerung um ca. +1,8%-Punkte fu¨r COM und +0,8%-Punkte fu¨r
TND.
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Abb. 7.12: Machzahl-Profile am Stufenaustritt fu¨r alle Stufen bei BP 3
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In dieser Arbeit wurde das Betriebsverhalten und die Stufendurchstro¨mung einer neuen kompakten Ra-
dialverdichterstufe mit Pipe-Diffusor detailliert untersucht. Besonderheit dieser Verdichterstufe ist die
enge Kopplung von Pipe-Diffusor und Deswirler. Hauptziel der Arbeit ist der Nachweis, dass solche
kompakten Stufen in der Lage sind, a¨hnliche Druckverha¨ltnisse und Wirkungsgrade wie Stufen mit
entkoppelten Diffusor/Deswirler-Systemen zu erreichen. Des Weiteren wurde der Einfluss der engen
Kopplung auf das Betriebsverhalten des Laufrades und des Diffusoreintrittes, als auch auf die Stufen-
kennfeldbreite untersucht. Auch wurde der Einfluss unterschiedlicher Umfangsausrichtungen zwischen
Pipe-Diffusor und Deswirler auf das Stufen- und Komponentenverhalten analysiert. Die Vermessung
der Verdicherstufe bei unterschiedlicher Entnahme von Zapfluft am Laufradaustritt dient einem allge-
mein besseren Versta¨ndnis des Einflusses dieses Parameters auf Stufen- und Komponentenperforman-
ce als auch auf das Impeller/Diffusor-Matching. Die jeweiligen Stufenkomponenten der kompakten
Verdichterstufe als auch dreier Referenzstufen wurden z.T am Institut, als auch bei Fremdfirmen ge-
fertigt. Die Instrumentierung und Vermessung erfolgte am Triebwerksradialverdichter-Pru¨fstand des
Instituts.
Kompakte Verdichterstufe unter nominalen Einstellungen
Zuna¨chst wurde die Verdichterstufe in nominaler Diffusor/Deswirler-Ausrichtung unter nomi-
naler Zapfluftentnahme untersucht. Hierbei wurde beobachtet, dass die Gu¨te der Diffusor-
druckru¨ckgewinnung maßgeblich vom Pipe-Diffusor dominiert wird. Mit zunehmender Androsselung
steigt der anteilige Druckaufbau im Diffusoreintritt an, wo sich kurz vor eintretendem Verdichterpum-
pen die gro¨ßten positiven Druckgradienten in Stro¨mungsrichtung einstellen. Ebenfalls stagniert kurz
vor Erreichen der Pumpgrenze das Druckverha¨ltnis u¨ber den Diffusoreintritt, womit der Diffusoreintritt
als die pumpkritische Komponente der Stufe identifiziert wurde. Die in den Pipe-Diffusor eingetauch-
te erste Deswirler-Schaufelreihe tra¨gt maßgeblich zum Druckaufbau im Deswirler bei, wobei sich die
Kanalverla¨ngerung durch Deswirlerschaufel-Saugseite und Diffusorkanal-Druckseite positiv auf die
Druckru¨ckgewinnung auswirkt. Im Stufenaustritt wurde eine stark inhomogene Machzahlverteilung in
der Stro¨mung ermittelt, welche lokal maximale Werte von Ma > 0.2 aufweist.
Variation der Umfangsausrichtung des Deswirlers relativ zum Pipe-Diffusor
Kennfeld- und Detailmessungen wurden fu¨r unterschiedliche Umfangsausrichtungen des Deswirlers
zum Pipe-Diffusor durchgefu¨hrt. Hierbei wurde eine leicht erweiterte Pumpgrenze bei Umfangspo-
sitionierung des Deswirlers nahe zur Diffusordruckseite beobachtet. Insgesamt ist der Einfluss der
Umfangsausrichtung des Deswirlers auf das Verdichterkennfeld allerdings gering. Ein Einfluss auf
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die Laufradcharakteristik wurde nicht festgestellt. Am Stufenaustritt steigt die Inhomogenita¨t der
Stro¨mung bei zunehmender Positionierung der Deswirlerschaufel zur Diffusordruckseite.
Variation der Zapfluftmassenstro¨me am Laufradaustritt
Zur Untersuchung des Einflusses der Zapfluft auf Stufen- und Komponentencharakteristik wurden
Kennfeld- und Detailmessungen bei verschiedenen Zapflufteinstellungen durchgefu¨hrt. Die Zapfluft
wurde dabei naben- und geha¨useseitig jeweils von ausgeschaltet bis zu nominalen Massenstro¨men va-
riiert. Die Zapfluft hat einen starken Einfluss auf das Impeller-Diffusor-Matching. Sofern die Zapfluft
als Nutzen bilanziert wird, sinkt der Stufenwirkungsgrad von nominaler zu ausgeschalteter Zapfluf-
tentnahme um 1,4%-Punkte. Eine Verschiebung der Pumpgrenze, bezogen auf den Diffusoreintritts-
massenstrom, wurde nicht beobachtet, wohingegen ein leicht verringerter Schluckgrenzmassenstrom
bei sinkender Zapfluftentnahme festgestellt wurde. Dies weist auf eine steigende Blockage am Diffu-
soreintritt hin.
Vergleich der kompakten Verdichterstufe mit drei Referenzstufen
Die kompakte Verdichterstufe (COM) wurde hinsichtlich des Betriebsverhaltens und der Stufendurch-
stro¨mung in ihren nominalen Einstellungen (COM NOM) mit drei Referenzstufen verglichen. Diese
weisen jeweils das gleiche Laufrad und eine gleiche Diffusoreintrittsgeometrie auf, verfu¨gen jedoch
u¨ber einen ausgepra¨gten schaufellosen Bereich zwischen Pipe-Diffusor und Deswirler und sind in
ihrer radialen Ausdehnung deutlich gro¨ßer als die COM-Stufe. Zwei der drei Referenzstufen haben
jeweils exakt die gleiche meridionale Stro¨mungskontur, unterscheiden sich aber in einem einreihi-
gen Deswirler (SNG) oder einem zweireihigen Tandem-Deswirler (TND). Diese beiden Deswirler-
Beschaufelungen wurden dreidimensional ausgelegt. Die dritte Referenzstufe (TRU) beinhaltet den
Deswirler einer aktuellen Triebwerkskonfiguration, welcher einreihig und prismatisch ausgelegt ist.
Im Stufenwirkungsgrad und Stufendruckverha¨ltnis erreicht die COM-Stufe a¨hnliche Werte wie die
beiden Referenzstufen TND und SNG, wobei die COM-Stufe das Austrittsdruckniveau auf 25% re-
duzierter Stro¨mungspfadla¨nge erreicht. Die drei Stufen COM, TND und SNG u¨bertreffen Wirkungs-
grad und Druckverha¨ltnis der Referenz-Basisstufe TRU deutlich (+1,1%-Punkte Wirkungsgrad, +1%
Druckverha¨ltnis). In der Kennfeldbreite zeigt die COM-Stufe jedoch bei gleicher Schluckgrenze eine
um 2,4% reduzierte Pumpgrenze im Vergleich zu allen Referenzstufen.
Obwohl integral Druckaufbau und Wirkungsgrad von COM und TND/SNG a¨hnlich sind, unterscheidet
sich der Druckaufbau u¨ber die Stufe signifikant. Die COM-Stufe zeigt einen ho¨heren Laufrad- und
Diffusoreintrittsdruckaufbau sowie einen verringerten Arbeitseintrag im Laufrad. Der kompaktere und
na¨her am Laufrad liegende Nachleitapparat zeigt somit eine deutlich gro¨ßere Stromaufwirkung auf das
Laufrad und den Diffusoreintritt, welche sich vermutlich vor allem viskos u¨ber ein unterschiedliches
Grenzschichtwachstum einstellt. Im Stufenaustritt zeigt die COM-Stufe vor allem gegenu¨ber SNG eine
deutlich ho¨here Inhomogenita¨t der Stro¨mung, verbunden mit einem ho¨heren Machzahlniveau.
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Nutzbarkeit der Ergebnisse
Fu¨r den Projektpartner GE Aviation wurde mit dieser Arbeit zuna¨chst der Nachweis erbracht, dass
die neue Design-Strategie mit eng gekoppeltem Deswirler ohne schaufellosen Zwischenbereich fu¨r
die Verdichterstufe gleiche Werte im Druckaufbau und Wirkungsgrad erzielen kann, wie Stufen mit
schaufellosen Zwischenra¨umen, welche der bisherigen Design-Philosophie entsprechen. Gleichzeitig
wurde eine starke Stromaufwirkung des eng gekoppelten Deswirlers auf Laufrad und Diffusoreintritt
beobachtet, welche einen Einfluss auf die Kennfeldbreite hat. Mit Hilfe der Variation der Deswirler-
Umfangsausrichtung konnte aber nachgewiesen werden, dass die Pumpgrenzverschiebung mit einer
Ausrichtung der ersten Deswirlerreihenschaufel zur Diffusordruckseite (DSA) minimiert werden kann.
Ebenfalls zeigt diese Ausrichtung im Gegensatz zur total-zu-statischen Bilanzierung die besten total-
zu-totalen Druckverha¨ltnisse und Wirkungsgrade. Eine Anpassung der zweiten Deswirlerreihe zur op-
timalen Diffusion bei der DSA-Ausrichtung ko¨nnte diese Konfiguration somit als beste untersuchte
Stufe auszeichnen. Insgesamt hat die durchgefu¨hrte Messkampagne eine wichtige Datenbasis erzeugt,
welche zu umfangreichen Validierungen numerischer Simulationen genutzt werden kann. Weiterhin
ko¨nnen die Zapfluftvariationen dazu dienen, sicherere Vorhersagen der Auswirkungen von Anpassun-
gen dieses Betriebparameters im Triebwerk ta¨tigen zu ko¨nnen.
Mit der einhergehenden kleineren Bauform der COM-Stufe ko¨nnte das Gewicht des Diffusors grob ab-
gescha¨tzt um ca. 35% reduziert werden. Weitere resultierende Gewichtsersparnisse, beispielsweise auf-
grund sich vera¨ndernder Mantelstromfu¨hrung etc., ko¨nnen in diesem Zusammenhang nicht abgescha¨tzt
werden. Die alleinige Gewichtsreduktion des Diffusors wu¨rde am Beispiel des Mantelstromtriebwerkes
CFE738 in einer Reduktion des Gesamttriebwerksgewichtes von etwa 1% resultieren. Durch die radiale
Verku¨rzung der Stufe kann weiterhin der maximale Außendurchmesser der Triebwerksgondel reduziert
werden, welcher bei Mantelstromtriebwerken in der Regel auf Ho¨he der Radialverdichterstufe liegt.
Eine Reduktion von etwa 8% des Außendurchmessers der Radialverdichterstufe (zwischen COM und
TRU) wu¨rde bei gleichbleibendem Querschnitt im Beipass am Beispiel des CFE738 zu einem um etwa
5% reduzierten Geha¨usedurchmesser des Beipasses fu¨hren und in etwa gleicher Gro¨ßenordnung den
Gondelaußendurchmesser verkleinern. Dies wu¨rde verminderte Oberfla¨chenkru¨mmungen der Gondel
als auch eine reduzierte effektive Triebwerksstirnfla¨che zur Folge haben. Des Weiteren ist eine gene-
relle Anpassung des Beipasskanals mo¨glich. Bei Triebwerken mit hohen Beipassverha¨ltnissen kann
allerdings auch der Fan-Außendurchmesser die maximalen radialen Abmessungen des Triebwerks be-
stimmen, womit eine Verkleinerung der Radialverdichterstufe nur noch begrenzte Vorteile bietet.
Ein generelles weiteres Entwicklungspotential hat die vorliegende Arbeit im Bereich des Deswirlers
aufgezeigt. Die noch verha¨ltnisma¨ßig hohen Machzahlen am Stufenaustritt beinhalten hinsichtlich
der fu¨r das Triebwerk relevanten total-zu-statischen Bilanzierung der Radialverdichterstufe noch ein
Potential zur Wirkungsgradsteigerung von bis zu 0, 8%-Punkten. Auch zeigt die um 30% geringere
Druckru¨ckgewinnung im Deswirler im Vergleich zum Pipe-Diffusor weiteres Potential zur Optimie-
rung auf.
Mit Hilfe der Zapfluftvariation konnte weiterhin ein besseres Versta¨ndnis der Wirkungsweise dieses
Parameters, als auch Gro¨ßenordnungen des Einflusses der Zapfluft auf Pumpgrenze, Schluckgrenze,
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Stufen- und Komponentencharakteristiken aufgezeigt werden. Ebenfalls konnte anhand unterschiedli-
cher Bilanzierungen der Zapfluft deren Nutz- oder Verlustanteil an der Stufe verdeutlicht werden.
Ausblick
Als wichtigste diese Arbeit betreffende Zukunftsaufgabe wird die Nachbildung der beobachteten
vera¨nderten Stromaufwirkung von COM mittels instationa¨rer CFD gesehen. Mittels dieser sollen die
physikalischen Ursachen und Mechanismen gefunden werden, welche zu einer Beeinflussung von
Laufrad und Diffusoreintritt durch den Deswirler und den Umlenkkanal fu¨hren. Experimentell wa¨re
eine Vermessung der COM-Stufe ohne Nachleitbeschaufelung (schaufelloser Umlenkkanal) sinnvoll,
um besser zwischen Einflu¨ssen des Umlenkkanals und der Nachleitbeschaufelung unterscheiden zu
ko¨nne.
Die hochgradig dreidimensionale Stro¨mung am Diffusoreintritt und der extrem starke Einfluss dieser
Komponente auf das Stufenverhalten haben die Notwendigkeit einer sta¨rkeren Instrumentierung dieses
Bereichs aufgezeigt. Da Messungen mit pneumatischen Sonden am Diffusoreintritt aufgrund von hoher
Versperrung nur bedingt mo¨glich sind, wa¨re der dortige Einsatz von laser-optischen Messverfahren wie
der Laser-Doppler-Anemometrie (LDA) sinnvoll.
Ebenfalls ist eine detailiertere Untersuchung hinsichtlich einer besseren Ausrichtung der zweiten zur
ersten Deswirlerreihe der COM-Stufe erstrebenswert, da die zweite Schaufelreihe fast keinen Anteil
an der Druckru¨ckgewinnung im Deswirler zeigt. Ebenfalls wa¨re ein Redesign dieser Schaufelreihe mit
vera¨nderter Schaufelzahl vorstellbar.
Fu¨r einen mo¨glichen Einsatz im Triebwerk muss fu¨r die COM-Stufe weiterhin eine intensive Stu-
die zur einfachen Fertigbarkeit des Diffusionssystems durchgefu¨hrt werden. Vor allem die in den
Pipe-Diffusor eingetauchte Schaufel, als auch der Tandem-Deswirler als Ganzes haben fu¨r die
Pru¨fstandsimplementierung einen hohen Aufwand erzeugt. Der Kostenfaktor einer diesbezu¨glichen
Serienfertigung wird als kritisch angesehen.
Bezogen auf die Zapfluftvariation sollten auch Untersuchungen mit Zapfluftentnahmen oberhalb der
nominalen Werte durchgefu¨hrt werden. Dazu mu¨sste eine Anpassung der Entnahmeleitungen und
Messeinrichtungen am Pru¨fstand erfolgen.
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